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Kurzfassung

Der stetig anwachsende Bedarf und die innovativéeA@twicklung im Bereich der Grol3-
dieselmotoren als Antrieb fur Schiffe und Generatagen erfordert ebenfalls die Weiter-
entwicklung der Abgasturbolader.

Hohe Leistungsfahigkeit und Wirtschatftlichkeit istir durch moderne Fertigungsverfahren
und einer optimalen Ausnutzung der eingesetztenhwertigen Werkstoffe zu erreichen.
Dies gilt insbesondere fur die integralen Radisdituenrader in Abgasturboladern, die auf-
grund der hohen Betriebsbelastungen einen zentRdetkt bei der Auslegung darstellen.
Lebensdauerbegrenzend ist die hochzyklische Erngidufigrund Resonanzschwingungen
an der Beschaufelung der Turbinenrader.

Die vorliegende Arbeit soll die Auslegungsmethonik Berechnung und Beurteilung der zu
erwartenden Schwingbeanspruchungen der Turbinenrddelinblick der realen Geometrie
verbessern. Dazu wird ein einfaches Berechnungsimpgie Identifizierung der kritischen
Schaufelmoden und Bestimmung der Schwingbeanspngeimuim integralen Turbinenrad
erarbeitet. Das Modell wird auf vorhandene Turbréder angewendet und aus den Ergebnis-
sen werden Hinweise fur eine systematische Beungider Schaufelmoden, Knotendurch-
messer und Schaufelgestaltung bezlglich der KngisSchwingbeanspruchungen angegeben.
Desweiteren wird der Einfluss der Verstimmung (emdistuning) des Schwingverhaltens
realer, integraler Turbinenrader ausfuhrlich im blick auf die Schwingbeanspruchungen
untersucht. Die wesentlichen Ursachen fur die Warsung sind die innerhalb der Ferti-
gungstoleranzen auftretenden Geometrieabweichudgeschaufeln. Dabei wird ein Uber-
blick Uber die typischen Geometrie- und Frequeneatiwungen Radialturbinen gegeben und
Auswirkungen auf das Schwingverhalten des RadeslLwialisierung der Schwingformen
und Amplitudeniberhéhungen ermittelt und in eingstesmatischen Zusammenhang mit den
geometrischen Ursachen, der Komplexitat der Schaferingformen und Knotendurchmes-
ser gestellt. Es zeigt sich, dass unter gewissealésetzungen bei Radialturbinen KDO und
KD1 Schwingformen weniger sensibel auf die Verstumig reagieren. Hieraus kénnen Hin-
weise fir die Verbesserung des Auslegungsprozegdeaatet werden.

Die Kenntnis tber das reale Schwingverhalten verster Turbinenrdder ermdglicht die kor-
rekte Auswahl geeigneter Schaufeln zur Applikatimm Dehnmessstreifen, wodurch eine
sichere Beurteilung der Betriebsbeanspruchungemrgrglich wird.

Schlisselworter
Radialturbinen, Schaufelschwingbeanspruchung, Wensting, Lokalisierung,
Amplitudeniberhdhung, optische GeometrievermesddMf;-Messung
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1 Einleitung und Zielstellung 1

1 Einleitung und Zielstellung

Der Verbrennungsmotor hat sich seit mehr als eidannhundert als die bedeutendste An-
triebskraftmaschine etabliert, vor allem durch deite Verbreitung im Automobil-
Bereich. Aber auch in der dezentralen Strom- undméarzeugung verfigen Gas- und
Dieselmotoren uber einen hohen Marktanteil. Im Béreder zivilen Schifffahrt sind
Groldieselmotoren, vor allem durch den BetriebSctwerdl, momentan die einzig wirt-
schatftliche Antriebsquelle. Trotz der sinkenden &®obnd Erdgasreserven und dem damit
verbundenen stetigen Anstieg der Rohstoffpreisé wirabsehbarer Zeit keine vergleich-
bare Antriebsquelle als Alternative zur Verfugutehen.

Im Automobil-Bereich sind heute nahezu alle Diesgbren mit Abgasturboladern ausge-
rustet. Dieser Trend wird sich in den nachstenefal@uch auf den Bereich der Otto-
Motoren ausweiten, wodurch sich der Bedarf an Tlad®rn in diesem Segment stark er-
hohen wird. Bei Gro3dieselmotoren mit LeistungeBO8OkW als Antrieb fir Lokomoti-
ven, Schiffe und stationare Generatoranlagen etAdigasturboaufladung unverzichtbar
und daher Standard.

Die Entwicklung der Dieselmotorentechnik ging skatsher mit der Entwicklung der Auf-
ladung der Motoren, wobei sich die Abgasturboaufteflals die wirtschatftlichste Losung
etabliert hat.

Verdichte Turkine

Quelle: Kompressorenbau
Bannewitz GmbH

Abbildung 1.1 Schnittbild eines modernen Abgasturbladers fur GroRdieselmotoren

Durch die Entspannung des Abgases in einer Tumirgt ein Teil der sonst ungenutzten
Energie verwendet, um einen Verdichter anzutreiloen,die angesaugte Luft verdichtet
(Abbildung 1.1). Dem Motor steht dadurch bei gleichHubraum eine gré3ere Luftmasse
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fir die Verbrennung zur Verfigung. Dies fuhrt zanegideutlichen Steigerung der Moto-
renleistung.

Auch der Wirkungsgrad kann dadurch erhtht bzw. \derbrauch und die Motorgrofie
kénnen im Vergleich zum nichtaufgeladenen Motorumert werden, was den erhohten
Investitionsaufwand des Turboladers rechtfertigigé&hannte ,Downsizing“-Konzepte fur
Motoren basieren deshalb oft auf einer Steigerwgladedruckes.

Daneben gewinnen Umweltschutzaspekte eine imméegedBedeutung fur die Hersteller
und Betreiber der Anlagen. Die zentrale Entwickkaugfgabe besteht in der Reduzierung
der Schadstoffemissionen, vor allem NEmissionen und des Kraftstoffverbrauchs. Die
strengeren Umweltschutzbestimmungen kdonnen abdr alscChance betrachtet werden,
den aufgeladenen Verbrennungsmotor als modernegriasgige und nachhaltige An-
triebsquelle langfristig konkurrenzfahig zu halten.

Dieses Ziel wird nur durch eine konsequente techeis/Neiterentwicklung der Motoren
zu erreichen sein. Durch die variable Ventilstengridann eine deutliche Reduzierung
der NQ-Emissionen und eine Verschiebung des optimalereifstbereiches des Motors
im Betrieb realisiert werden. Die hierfur favoriden Verfahren wie z.B. Miller-Timing,
die Common-Rail-Technologie, Abgasrtckfihrung (E@Rgr auch katalytische Abgas-
nachbehandlung bedingen eine deutliche Steigeraad-ddedruckes bei gleich bleiben-
dem oder gesteigertem Aufladungswirkungsgrad. Aesedn Grund kénnen die zukinf-
tigen Umweltschutzbedingungen ohne eine Weiterekiumg der Aufladung und damit
auch eine Weiterentwicklung der Abgasturboladehtnrealisiert werden. Die aktuellen
und zukinftigen Anforderungen auf dem Gebiet degasburboladerentwicklung sind
z.B. in den Beitrdgen von Lehmann [1] oder Drozday#| dargestelt.

Neben der Steigerung des Ladedruckes und des Awmimsivirkungsgrades sind die
grundlegenden Eigenschaften wie Robustheit, Bessieherheit, Zuverlassigkeit, Wirt-
schatftlichkeit und nicht zuletzt Einfachheit desfBaladerdesigns Merkmale, die fur die
Weiterentwicklung maf3gebend sind.
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1.1 Problemstellung

Im Automobil-Bereich sowie bei Grol3motoren bis 8800 kW Leistung werden die
Turbolader in der Regel mit kompakten und relatiaech herzustellenden Radialturbi-
nen (Abbildung 1.2) ausgefihrt.

Quelle: Kompressorenbau
Bannewitz GmbH

Abbildung 1.2 Radialturbinenlaufrad mit angeschweifter Welle

Die Turbinenlaufrader gelten wegen der hohen Beacbpngen aufgrund der Fliehkraft
und der thermischen Gradienten und Transienten etiedb als zentraler Punkt bei der
Auslegung des Turboladers. Neben einer optimalestaBang bezlglich des Wirkungs-
grades stehen daher vor allem strukturmechaniscpekte im Mittelpunkt der Ausle-
gung, um die Betriebssicherheit der Turbinenlawdrazl gewéahrleisten. Ein wichtiger
zusatzlicher Punkt hierbei ist die Realisierungeeigeringen Turbinenmasse, da die ver-
wendeten Materialien sehr kostenintensiv sind und geringe Masse bzw. ein geringes
Massentragheitsmoment entscheidend fur das Besutlewgsverhalten des Turboladers
und des Motors ist.

Fur einen wirtschaftlichen Einsatz von Abgasturtiefa soll die Lebensdauer der Turbi-
nenlaufrader mit ca. 20 Jahren in der GroRenorddengsesamtbetriebszeit der Motoren
liegen. Lebensdauer begrenzend fur die TurbinedigssMaterialermidung infolge zykli-
scher Belastungen. Dabei uberlagern sich niedeszyid (LCF) und hochzyklische
(HCF) Ermidung. Aufgrund der hohen Bauteiltempeasium Betrieb stellt die Kriech-
ermudung einen weiteren Schadensmechanismus dain@eoend ist hier jedoch eindeu-
tig die zyklische Ermudung. Die Erfahrungen zeigeass Schwingungsbriche an den
Schaufeln von Radialturbinen, die auf Resonanzsajuvigen zurickzufihren sind, zu
den haufigsten Ursachen fur Ausfalle von Abgastiadern fur GroRdieselmotoren zah-
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len (Abbildung 1.3). Da diese selten rechtzeitigBetrieb erkannt werden und daher fast
immer zum pl6tzlichen Totalausfall der Anlage fuhrsind sie in technischer und wirt-
schatftlicher Hinsicht besonders kritisch.

Abbildung 1.3 Schwingungsriss an einer Turbinenschael

Die relevanten Eigenfrequenzen der Turbinenschaufefinden sich im kHz-Bereich,
daher liegt bei Resonanzanregung stets HCF-Bedinguom, jedoch sind Resonanz-
schwingungen, die im Betrieb auftreten kein Lebansd-, sondern ein Zuverlassigkeits-
problem des Bauteils, d.h. es stellt sich nicht [iage der Vorhersage der moglichen
Zyklenanzahl bis zum Bauteilversagen, sondern essnaurch geeignete Gestaltungs-
maflinahmen dafiir gesorgt werden, dass die aufteste®elanspruchungen unterhalb der
zulassigen Dauerschwingfestigkeit liegen.

Die Vorhersage Schwingbeanspruchungen, die im&etuftreten, ist tberaus komplex.
Die Fragestellungen nach der Ursache und der H@&headregenden Krafte, die Be-
schreibung der Schwingungsantwort des Bauteils es@usatzliche Einflisse, wie die
statische Grundlast im Betrieb oder schwingungsdénage stromungsmechanische Ef-
fekte missen dazu geklart werden.

Die Forderung nach stetiger Verbesserung der Tuasohinenkomponenten bei optima-
ler Ausnutzung der Werkstoffe und kurzen Entwickiszeiten setzt effiziente und verifi-
zierte Modelle fur die Berechnung und Simulatiomatcs.

Relativ wenige Arbeiten sind bisher durchgefuhrtraem, die sich mit der Beschreibung
des Schwingverhaltens radialer Turbomaschinen Bésgthhaben, wobei der Fokus in
den vorhandenen wissenschaftlichen Arbeiten zudsupteachlich auf die Untersuchung
der allgemeinen, grundlegenden Mechanismen geticiste Aufgrund der weiten

Verbreitung in Flugtriebwerken und Kraftwerksanlagkonzentriert sich die grofRe
Mehrheit der Forschungsarbeiten auf den Bereichagd&len Turbomaschinen. Da die
integrale Bauweise der Radialturbinenlaufrader reinatscheidenden Einfluss auf das
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Schwingverhalten hat, ist die Ubertragung der Enkeisse von axialen Turbomaschinen
nur in geringem Umfang madglich.

Ein entscheidender Punkt bei bisherigen Arbeitgéndass die numerischen strukturme-
chanischen Analysen zur Auslegung und Nachrechbawng zur Verifizierung der expe-
rimentellen Daten stets am idealen Geometriemaledhgeflihrt werden. In der Realitat
weisen die Schaufeln jedoch innerhalb gewisser ranien, Abweichungen zu dieser
idealen Geometrie auf. Besonders bei integralereRatiihren diese Geometrieunter-
schiede zu einer starken Veranderung des Schwinglkkens. Man spricht hier von der
Verstimmung (engl. Mistuning) der idealen Strukhaziiglich des Schwingverhaltens.
Diese kleinen Geometrieunterschiede haben eineeghoBwirkung auf das Schwingver-
halten, insbesondere die Schwingbeanspruchungenekddeutlich hbéhere Werte an-
nehmen, als im idealen Berechnungsmodell ermitbed.Effekte, die bei diesem realen,
Lverstimmten® Schwingverhalten auftreten, kbnnemrddeim Vergleich der numeri-
schen und experimentellen Ergebnisse falsch irgaegot werden.

Die Untersuchung der grundlegenden Eigenschaftenveostimmten Schaufel-Scheibe-
Strukturen ist, vor allem in Bezug auf axiale Turaschinen, seit langem Gegenstand
wissenschatftlicher Arbeiten. Sie konzentrieren gdwoch Uberwiegend auf die mathema-
tische Beschreibung des Problems bzw. die Modeadissymg und Nachrechnung speziel-
ler, ausgewahlter Beispiele sowie Probekorper.

Systematische Untersuchungen der Geometrieuntedsehin Schaufeln von Radialturbi-
nen und insbesondere deren Einfluss auf die zureemgen Schwingbeanspruchungen
sind bisher nicht durchgefiihrt worden. In den Beneimgs- bzw. Auslegungsmethoden
kénnen die Auswirkungen des Mistunings auf die Sogheanspruchungen daher nicht
hinreichend bertcksichtigt werden.

1.2 Zielstellung und Vorgehensweise

Die Verbesserung der anwenderorientierten Auslegmethodik bezuglich der Schwin-

gungssicherheit von Radialturbinenschaufeln stehtFokus der vorliegenden Arbeit.

Dazu soll eine Berechnungsmethodik, basierend aunenischen Simulationen, erarbeitet
werden, die bereits im Auslegungsprozess eine Bangrder zu erwartenden Schwing-
beanspruchungen ermdglicht. Die Untersuchung defiuEses von geometriebasiertem
Mistuning auf die zu erwartenden Schwingbeanspnugén an realen Bauteilgeometrien
steht dabei besonders im Mittelpunkt des zweitals.Te
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Die Formulierung von Richtlinien und Hinweisen @ghwingungssicheren Gestaltung
von integralen Radialturbinenradern soll als eigebinis der Arbeit enthalten sein.

Im Abschnitt 2 werden dazu in einer ausflihrlichearddellung einschlagiger wissen-
schatftlicher Arbeiten, erganzt durch Simulationsérgsse speziell an Radialturbinen, die
Grundlagen fir die Beschreibung des Schwingverhsitend Bestimmung der Schwing-
beanspruchungen bereitgestellt. Das daraus abgelderechnungsmodell wird in Ab-
schnitt 3 beschrieben und mithilfe von vorliegen@ggebnissen aus Schwingungsmes-
sungen an verschiedenen Radialturbinen verifizied angepasst. In einer systemati-
schen Betrachtung der auftretenden Schwingbeartsppngen an einem idealen, nicht
verstimmten Radialturbinenrad sollen Richtlinierr flie Identifikation der kritischen
Schwingformen und Hinweise fir die Reduzierung Sielmwingbeanspruchung abgeleitet
werden.

Eine wesentliche Zielstellung dieser Arbeit ist&sen Beitrag zum besseren Verstandnis
des Schwingverhaltens von realen, verstimmten Racbhaen zu erarbeiten. Die geo-
metrischen Unterschiede der Schaufeln sollen dabealie dominierende Ursache fur die
Verstimmung betrachtet werden. In einer systemagisdJntersuchung von realen Turbi-
nenradgeometrien und Schaufeleigenfrequenzen ichiis 4, sollen die typischen Ge-
ometrieunterschiede und Frequenzverteilungen exinitind ihre Sensitivitat bezuglich
des Einflusses auf das Schwingverhalten beschriglmden. Zusatzlich wird mittels
Laser-Scan-Vibrometer das Schwingverhalten einagemeRadialturbinenlaufrades ex-
emplarisch untersucht.

In Abschnitt 5 wird das Berechnungsmodell fir d&hsingbeanspruchungen auf geo-
metrisch verstimmte Turbinenrader angewendet. Dogléllierung der charakteristischen
Geometrieabweichungen der Schaufeln basiert dalfeden experimentell bestimmten
GroRRen. Der Einfluss auf das Schwingverhalten warster Turbinenrader wird dabei
systematisch nach den jeweiligen geometrischencdesaund der Starke der Verstim-
mung untersucht.

Die Schiussfolgerungen aus den Untersuchungen iséuwbkwirkungen auf die Ausle-
gungsrichtlinien werden in Abschnitt 6 dargestellt.

Eine Zusammenfassung der Arbeiten und ein Ausldickweitere Fragestellungen be-
zuglich des Schwingverhaltens realer Radialturbwenden im letzten Abschnitt gege-
ben.
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2  Grundlagen und Uberblick tiber den wissen-
schaftlichen Kenntnisstand

2.1 Vorbemerkungen

Die Ermittlung oder Abschétzung der Schaufelschivganspruchungen ist eine der
grundlegenden Aufgaben bei der Auslegung und Gastalvon Turbomaschinen. Ma-
thematisch beschreibt die Bewegungsgleichung

MX+Dx+Cx =F (Gl. 2.1)

mit: M — Massematrix
D — Dampfungsmatrix
C — Steifigkeitsmatrix
F — Vektor zur Beschreibung der anregenden Krafte
X — Vektor der Verschiebungen

das grundlegende Problem der erzwungenen Schwieguige Eigenwerte der (Gl. 2.1)
reprasentieren die Eigenfrequenzen (Frequenzen)Sgstems. Jede Eigenfrequenz ist
eindeutig mit einer geometrischen Schwingform deul@ur, der sogenannten Eigenform
(engl. Modeshape oder Mode) verbunden. Die Kenntles Eigenfrequenzen und
Schwingformen bildet die Grundlage fir konstruktMalRnahmen zur gezielten Beein-
flussung des Schwingverhaltens.

Fiur die numerische Bestimmung von Bauteilwechseldebgen aufgrund periodisch an-
regender Kréafte, muss eine Anzahl von einzelnermlBnostellungen bearbeitet werden,
die gemeinsam das Gesamtproblem beschreiben. 8s &tforderlich, Kenntnisse tber
die anregenden Krafte, das Schwingverhalten unddmpfungseigenschaften des Bau-
teils zu erhalten. Das Schwingverhalten und dieraktion zwischen Strémung und
Struktur ist im Bereich der axialen Turbinen unddehter in zahlreichen Arbeiten de-

tailliert numerisch und experimentell untersuchtrdem. Die Beitrdge der Autoren Lau-
mert [3], Lambertz [4], Filsinger [5] oder Maila¢B] seien hier beispielhaft genannt. Sie
kénnen nur einen kleinen Ausschnitt aus dem grdRemus Uber Arbeiten an axialen
Turbomaschinen wiedergeben. Die Ausnutzung deswsogeen Clockingeffekts, d.h. die
Abstimmung der relativen Schaufelstellung und delaBfelanzahl von aufeinanderfol-
genden Schaufelreihen zur Optimierung der Anstr@mumd zur Minimierung der Anre-

gungskréfte, sei hier als ein Ergebnis der inteidiméren Untersuchungen uber die In-
teraktion der Stromung und der Struktur genannt.
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Die grundlegenden Mechanismen gelten ebenso flilaRaaschinen, jedoch ergeben
sich aufgrund der besonderen Geometrie entscheadgnterschiede, welche eine direkte
Ubertragung der Erkenntnisse fiir die AnwendungRadialturbinen nicht moglich ma-
chen. Bei axialen Turbomaschinen fuihren z.B. Ragbaffekte in der Schaufel-Nabe-
Verbindung zu einer zusatzlichen Dampfungswirkusw,dass zwischen den Schaufeln
eine relativ geringe Schwingungskopplung aufttitt. Wesentlichen kann man sich dann
auf die Untersuchung des Schwingverhaltens derelmabeschranken (Sipatov [7]).
Diese Vereinfachung kann bei Radialmaschinen nronjenommen werden. Aufgrund
der integralen Bauweise und damit festen Verbindmugchen den Schaufeln und der
relativ massiven Nabe kommt es zu starkeren Kogslefiekten und gegenseitiger Be-
einflussung der Schaufelschwingungen. Zudem febit zlisétzliche Dampfungseffekt
durch Reibung an den Schaufelful3flachen.

In diesem Abschnitt sollen die Grundlagen zum \&erghis des Schwingverhaltens von
radialen Turbomaschinen beschrieben werden. Daneleeden die Eigenschaften der
anregenden Kréafte und der Strukturdampfung erléwutaat ein grundlegender Uberblick
Uber die Einflisse des Mistunings gegeben. Die lifrigse einschlagiger Forschungsar-
beiten werden diskutiert, um den aktuellen Stand=deschung darzustellen.

2.2 Beschreibung des Schwingverhaltens von idealen
Radialturbinen

Radialturbinen zeichnen sich in ihrer Gestaltungcdweine kompakte, integrale Bauwei-
se aus. Die Schaufelanzahl ist im Vergleich zu Bxrhinen gleicher Leistung sehr klein.
In der Regel sind es zwischen 10 und 20 Schaufeidem werden die Turbinenrader als
ein integrales Gussteil hergestellt (vgl. Abbilduhg).

W/

\\\

4
| 4
\ \\?\'\
a) b)

Abbildung 2.1 Turbinenradgeometrie: a) Schaufelseldr mit Nabenkérper; b) integrales Rad
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Aus diesen Grunden besteht eine vergleichsweiskestaechanische Kopplung zwischen
den Schaufeln und dadurch eine Beeinflussung desuelschwingungen untereinander,
die fUr die Beschreibung der Schwingbeanspruchua@geblich ist. Fir eine genaue
Beurteilung der Schwingungs- bzw. Resonanzeigeffischenuss daher das gesamte Tur-
binenrad betrachtet werden. Durch die Anwendundggeéer zyklischer Kopplungsbe-
dingungen zwischen den Schaufelsektoren kann digerische Modalanalyse mitunter
auch auf einen zyklischen Radsektor reduziert wergeloch nur mit der Annahme idea-
ler Sektoreigenschaften d.h. es wird davon ausgegardass alle Schaufelsektoren in
ihrer Geometrie und Materialeigenschaft identisicll.sGleiches gilt im Ubrigen fiir die
.Blisks“ (Blade integrated Disk), die zunehmend bedernen axialen Verdichtern und
Turbinen eingesetzt werden. In den kommerzielleMAEogrammen sind diese Kopp-
lungsmoglichkeiten in der Regel standardmaldig meeigund zur Beschreibung des mo-
dalen Verhaltens ausreichend.

Die massive Turbinennabe fihrt im Vergleich zu &ahaufeln nur geringe Schwingbe-
wegungen aus. Die dinnwandigen Schaufeln sind liehider Schwingbeanspruchung
die strukturmechanische Schwachstelle des Turbmdesr und stehen deshalb auch im
Mittelpunkt der strukturdynamischen Analysen. Dmeéseheidenden Schwingformen des
Rades werden daher auch von den Schwingungen Haufétn dominiert.

Bei diesen schaufeldominierten Moden haben allee&eln die gleiche Schwingform.
Die Schaufelmoden weisen dabei vielfaltige Biegad/ader Torsionsbewegungen in den
verschiedensten Schaufelbereichen auf. Eine allyentgnordnung der Schaufelmoden,
wie bei axialen Schaufeln in 1. Biege-, 1. Torsipi’s Biegeschwingung usw., ist auf-
grund der komplizierten Geometrie der Schaufel tnmatiglich. Allgemein lasst sich sa-
gen, dass bei htheren Schaufelmoden die Komplea@atSchwingform zunimmt, da
zusatzliche Schaufelbereiche an der Schwingungligesand. In Abbildung 2.2 sind die
ersten drei Schaufelschwingformen einer modernehaRarbinengeometrie dargestelit.

Benaqgsbungalydsian

Mode 1 Mode 2 Mode 3

Abbildung 2.2 Darstellung verschiedener Schaufelmah eines Radialturbinenrades
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Auch wenn alle Schaufeln die gleiche Schwingforrfwaisen, besteht die Moglichkeit,

dass die Schaufelschwingungen verschiedene Phasemibegen zueinander einnehmen.
Die Bereiche bzw. Linien, in denen die Phase zvdachwei Schaufeln gerade 180° be-
tragt, werden als Knotendurchmesserlinien oderaemfKnotendurchmesser (KD) be-
zeichnet. An diesen Knotenlinien ist die Auslenkualeg Schaufelschwingung gleich Null

und die benachbarten Schaufeln schwingen entgegetzjeueinander. Die diskret ver-
teilten Schaufeln unterteilen die rotationssymrsetre Radscheibe in gleiche zyklisch-
symmetrische Sektoren. Die maximal mogliche AnzailKnotendurchmessern bezlg-
lich der Schaufelschwingungen ist dadurch begrandtlasst sich wie folgt ermitteln:

% geradeSchaufelamahl
KD = (Gl. 2.2)

Zia~ ungeradeSchaufelamahl

mit:  Za - Laufschaufelanzahl

Die Lésung, der zu dem System gehorenden charstisehien Gleichung, besitzt im Fall
von KD=0 und KD=max einfache Eigenwerte, fir alleit@ren existieren doppelte Ei-
genwerte (bei ungerader Schaufelanzahl treten #iudkD max doppelte Eigenwerte auf).
Fur die doppelten Eigenwerte existieren dann eatsignd zwei zueinander orthogonale
Eigenvektoren (auch als Sinus- und Kosinusformezeioéinet), die die Schwingform
reprasentieren.

Schaufelmoden gleicher Schwingformen werden inreB&haufelmodefamilie zusam-
mengefasst. Die Schwingformen des Gesamtrades k@amit nach den Schaufelmode-
familien eingeteilt werden, die jeweils die KDO BB n.x Schwingformen enthalten.

Eine prinzipielle Darstellung der Schwingformen netschiedenen Knotendurchmessern
des Schaufelmode 1 fur ein Rad mit 12 Schaufelgt 2dbildung 2.3.

Die normierte Verschiebung oder Auslenkung der Sfgha ist jeweils an der Schaufel-
spitze an der Austrittskante aus den numerischeshiRemgen ausgewertet, da dieser
Punkt bei allen relevanten Schaufelschwingformengdd3te Auslenkung aufweist.

Die Darstellung des Verlaufs der normierten Schautdenkungen in Abbildung 2.3
rechts wird auch als Modeabwicklung bezeichnetg@iedie Beziehungen zwischen den
Schaufelschwingungen des Rades wieder, wodurchedeilige Knotendurchmesser zu
erkennen ist. Diese Darstellung ist vor allem ke Betrachtung der Schwingformen des
verstimmten Turbinenrades von besonderer Bedeutung.
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normierte (momentane) Verschiebun
Umfanasrichtuna der 12 Scufeln
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0.000

-0.250 9

-0.500 9

-0.750 9

-1.000

Schaufelnummer

Abbildung 2.3 Darstellung der Verschiebung in Umfagsrichtung bei verschiedenen Knotendurch-
messer—Schwingformen am Beispiel eines Rades mit $&haufeln

Bei einer idealen Radgeometrie, bei der alle S&laudlentisch sind, haben die Knoten-
linien keine bevorzugte Lage bezlglich des Radedméhr verhalten sich die Schaufeln
wie gekoppelte Oszillatoren, die Giber dem Umfang Rades verteilt sind. Die Kopplung

ist dabei Uber die Verbindung zur Nabe gegebengBeigneter Form der Anregung kann
es zu einer wellenartigen Ausbreitung der SchatHel;igungen in Umfangsrichtung

kommen, was auch als umlaufende Wellenbewegun§cervingungen oder umlaufende
Knotendurchmesser angesehen werden kann. Die StéskgEffekts ist abh&ngig von der
Kopplung zwischen den Schaufeln. Deshalb tritt @ribtegralen Radern oder axialen
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Turbinenstufen mit Deckbandern oder Dampfungsdraateh deutlich hervor (vgl. hier-
zu auch die Beitrage von Singh [8], [9)]).

Im Fall der freien Schwingung einer idealen, symisethen Geometrie werden Wellen
gleichwertig in beide Richtungen umlaufen. Durck diberlagerung beider Wellen kann
sich wiederum eine stehende Welle ausbilden.

Bei dem hauptsachlich interessierenden Fall dewmwigenen Schwingung durch eine
aulR3ere Anregung des Rades, wird die Richtung déaufemden Wellenbewegung von
den anregenden Kraften vorgegeben. Abhangig vodeahl der Leit- und Laufschau-
feln wird die Welle in Drehrichtung oder entgegear ®rehrichtung laufen, was im Ab-
schnitt 2.3 noch genauer beschrieben wird. Die nmbame Auslenkung der Schaufeln
lasst sich durch die allgemeine Lésung der Welkinglung in Umfangsrichtung be-
schreiben:

A(u,t) = A [Bosk i - w +u,) (Gl. 2.3)

mit :%, Wellenzahl

k

A - Auslenkung

Ao - Amplitude

A - Wellenlange

w - Eigenkreisfrequenz

Up - Phase der Anfangsauslenkung

Die Wellenzahk gibt die mogliche Anzahl der Wellenlangen, bezogehden Umfang
(2m) an. Dies entspricht der Anzahl an Knotendurchemsam Radumfang.

Die Auslenkung derten Schaufel, die sich an der Umfangsposition u

u = mit 1 = 1,2,..2a

befindet, kann dann durch (Gl. 2.4) ausgedruckteei(mitu, = 0).
A(t) = A, [EosKD BZ;—DJ _ ) (Gl. 2.4)
LA

Alle Schaufeln haben die gleichen Amplituden, dehwingungen zwischen zwei be-
nachbarten Schaufeln sind aber um den Phasenwinkaischoben:

¢ =KD E- (Gl. 2.5)
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Im sogenannten Kopplungsdiagramm wird der Zusamamgglzwischen Knotendurch-

messer und Schaufelschwingform dargestellt. Abbddd.4 zeigt das berechnete Kopp-
lungsdiagramm fir ein Radialturbinenrad mit 12 Siébkn. Jeder Punkt symbolisiert eine
Eigenfrequenz der integralen Radstruktur. Innertafier Schaufelmodefamilie néhert
sich die Frequenz mit ansteigender Knotendurchmasaeh! der Eigenfrequenz des iso-
liert betrachteten und fest eingespannten Schakfelss an (durchgezogene Linien im
Diagramm), wobei sich die Eigenfrequenzen der \eestienen KD Schwingformen in-

nerhalb einer Schaufelmodefamilie nur gering utegglen, im Vergleich zu den Fre-
guenzen der verschiedenen Schaufelmoden.

15000
14000 ] =
13000 %
12000 1 . . L] "
11000 1 ® Mode 1
10000 1 T
-§ 9000 | % T % T 2 Q 2 H Mode 2
E 8000 1 A Mode 3
q?; 7000 1 n s [ [ L] L] © Mode 4
£ o000 B Mode 5
5000 1
2000 | S . A Mode 6
3000 1
2000 1
1000 1
0
0 1 2 3 4 5 6

Knotendurchmesser

Abbildung 2.4 Berechnetes Kopplungsdiagramm einedealen Turbine mit 12 Schaufeln

Neben den Schaufelmoden, gibt es auch SchwingfodaesrRades, bei denen die Nabe
einen hoheren Anteil an der Gesamtverzerrungsenagfweist. Diese Schwingformen
treten auf, wenn die Eigenfrequenzen von Schaufdl Nabe relativ dicht beieinander
liegen und werden als gemischte Moden oder Koppadmdoezeichnet. Die Bezeichnung
ist jedoch ungtinstig, da stets bei allen Schwingér die Kopplung zwischen Schaufel
und Nabe besteht. Aufgrund der starkeren, gegégseiBeeinflussung zwischen Schau-
fel- und Nabenschwingung kommt es bei diesen gdit@acModen zu grél3eren Unter-
schieden der Eigenfrequenzen in Abhangigkeit vonot&mdurchmesser besonders bei
den KDO, KD1 und KD2 Schwingformen. In Abbildungt2rkennt man im Bereich zwi-
schen 7000 - 12000 Hz diese starke Beeinflussungidenfrequenzen bei den Schwin-
gungen mit Knotendurchmesser 0 bis 2. Die isoletrachte Nabe hat in diesem Fre-
guenzbereich selbst Eigenfrequenzen, deren Einflush im System mit Schaufeln er-
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halten bleibt. In Abbildung 2.5 ist ein gemischiode dargestellt, der im Frequenzbe-
reich der Schaufelmodefamilie 5 liegt. Die Naberfitier eine sogenannte ,In-Phase-
Schwingung* (vgl. [10]) mit a) zwei Knotendurchmess bzw. b) 6 Knotendurchmessern
aus.

>
Benagsbungaiydsian

Abbildung 2.5 Darstellung der Verformung des Schawglmode 5 (gemischter Mode): a) KD2; b) KD6;
Vorderansicht links, Riickansicht rechts

Die Besonderheit, die sich daraus fur die Schwiagbpruchungen fir den Schaufel-
mode 5 ergibt sowie der Zusammenhang zwischen dsufeldominanten- und Naben-
schwingformen bei verschiedenen Einspannbedingufigesas untersuchte Turbinenrad
wird in Abschnitt 3.4 ndher beschrieben.

Es wird auch deutlich, dass eine Schaufel im Rduvet, im Vergleich zu einer isoliert

betrachteten und fest eingespannten Schaufel, staekschiedliche Schwingeigenschaf-
ten aufweisen kann. Die Einspannbedingung fir diea8feln, die durch die Nabengeo-
metrie dominiert wird, hat somit bei Radialturbinemen erheblichen Einfluss auf die
schaufeldominanten Schwingungen.
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2.3 Bedingungen fur das Auftreten von Resonanzstel-
len

Jedes elastische Bauteil bildet ein schwingunggé&hBystem, das aufgrund von perio-
disch oder stochastisch einwirkenden Kraftandemrgen ,Schwingen® angeregt wird.
Besonders kritisch sind jedoch die Resonanzschwgpgo, fur deren Auftreten zwei we-
sentliche Bedingungen erfillt sein missen:

* Die Frequenz? der harmonisch anregenden Belastbn@sl. 2.1) muss gleich einer
Eigenfrequenzvdes _System@ntegrales Turbinenrad) sein.

* Die Schwingform des Rades muss mit der Anregungsitang (Form der Kraftein-
leitung) in Phase sein, d.h. fur die Schaufelmouhéissen alle Schaufeln des Rades
gleichzeitig phasenrichtig angeregt werden. Genaegiachtet, reicht es aus, wenn
die Anregungsrichtung wenigstens zeitweise wahmEndr Schwingungsperiode in
Schwingungsrichtung wirkt. Jedoch ist die Annahnmerezu jedem Zeitpunkt pha-
senrichtigen Anregung der mdgliche Extremfall.

Resonanz tritt dann auf, wenn die Verteilung deaftanregung an den Schaufeln einer
KD Schwingform des Rades entspricht und mit digs&hase ist.

Die Schwingung der Schaufeln im Radverbund las$t anschaulich ausdricken durch
(Gl. 2.4). Geht man davon aus, dass die Anreguegateerenden Laufrades im wesentli-
chen auf die Interaktion mit den stromauf liegend&ichmafiig am Umfang verteilten
Schaufeln des Leitgitters zurtckzufuhren ist (¥dischnitt 2.4), so folgt, dass die Vertei-
lung der anregenden Schaufelkrafte beziglich desnden Systems des Leitgitters fest-
steht. Bezuglich des rotierenden Systems des Radesdie Verteilung der Anregungs-
kréfte jedoch als umlaufende Welle (engl. travellmave excitation) beschrieben werden
(vgl. Jones [11]).

Die umlaufende Anregung des Turbinenrades kannireameeinfachen Beispielrad mit
vier Schaufeln anschaulich illustriert werden (\agich [10]). In

Abbildung 2.6 ist der Verlauf der Anregung ubereeidimdrehung (&) durch drei Leitgit-
terschaufeln im feststehenden System dargestedls fDhrt auf eine KD1-Anregung des
Rades.
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Leitschaufeln
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12 J Position der Laufschaufeln zum Startzeitpunkt

Abbildung 2.6 Verlauf der KD1-Anregung eines Radesnit vier Laufschaufeln

Unter der Voraussetzung, dass im eingeschwungeustad die Schaufeln in ihrer Aus-
lenkung dem Verlauf der Anregung folgen, ergibhsicdhrend einer vollstandigen Um-
drehung des Rades der Zusammenhang in Abbildung 2.7

1 4 3 4
24 1/—@-\3 42 3/—@1
a) 3 b) 2 c) 1 d) 2

Abbildung 2.7 Schematische Darstellung der Lage défnotendurchmesser wahrend der Rotation
des Rades

a) Zum Startzeitpunkt sind Schaufeln 1 und 3 in dehdtage, Schaufel 2 befindet sich
am Umkehrpunkt, vollstandig ausgelenkt in Drehmucigt Schaufel 4 ist ebenfalls
volistandig ausgelenkt aber entgegen der Drehmightber Schaufel 1 und 3 bildet
sich ein KD aus.

b) Nach einer Vierteldrehung des Rades haben alleufalhas einer Schwingung ausge-
fuhrt. Schaufel 1 befindet sich in dem Anfangszodtaon Schaufel 2 usw. Die KD-
Linie bildet sich Uber Schaufel 4 und 2 aus.

c) + d) Fortfihrung des Vorganges nach jeweils einertgldrehung.

Nach einer vollstdndigen Umdrehung hat jede Sclhalué vollstandige Schwingungen
entsprechend des Anregungsverlaufes ausgeflhriKDikinie steht fest im nicht rotie-
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renden System des Leitgitters. Zu unterschiedliddexhwinkeln befindet sich nun gera-
de eine andere Schaufel ,im Knotendurchmesser” igfdzu diesem Zeitpunkt, nicht
ausgelenkt.

Im rotierenden System des Rades bedeutet dieshetiecumlaufende Form der Anre-
gung bezeichnet als ,travelling wave excitation“ahkend einer Umdrehung dreht die
KD-Linie einmal um das gesamte Rad. Die Ausbilduthg, Lage und Anzahl der Kno-
tendurchmesser wird demnach von der &uf3eren Angegod der Schaufelanzahl be-
stimmt, unabhangig von der Eigenschwingform degmtden Rades. Entspricht die
Anregungsform jedoch einer Eigenform des Rades Koesraur Resonanz.

Die Anzahl der Leitschaufeld g entspricht der Anzahl der ,Storstellen® bzw. Walle
lAangen pro Umfang und damit der WellenzkhDie an der Laufschaufélharmonisch
angreifende Kraft ergibt sich demnach zu:

F(t) = F,[cosZ, ¢ 2nl _ Q) (Gl. 2.6)
ZLA
mit:  Fo - Kraftamplitude
Zig - Anzahl der Leitgitterschaufeln
Zip - Anzahl der Laufschaufeln
Q - Anregungsfrequenz

Die Phasengleichheit zwischen Kr&itund Auslenkungd (aus Gl. 2.4) der Schaufeln
am gesamten Rad fuhrt auf die Bedingung:

2 2l

CoSlZ,: -QU-2m7)= cos(i(KD - a)[ﬂj) (Gl. 2.7)

LA LA

mit: j=0,1,2,3,...

Die Terme ,x“ und 273 bertucksichtigen, dass die Kosinusfunktion gerau mit 21—
periodisch ist. ,+“ bedeutet dabei ein Umlauf deel in positiver Umfangsrichtung,
— steht fur einen Umlauf der Anregungswelle in gggengesetzter Umfangsrichtung.
Die Gleichung ist erfullt, wenn gilt:

zLEZZLm—Q[ﬂ—znj:i(KD Zznm—a)[ﬂj (Gl. 2.8)

LA LA

Mit der notwendigen Resonanzbedingung gleicher Feren® = wfolgt:
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2nli 27 = +KD 2nli

LA LA

ZLE

2 KIZip oy 271

LA LA

mit: k=0,1,2,...
Nach Vereinfachung folgt schlie3lich der Zusammagha (Gl. 2.9).
Z.-klZ,=+KD (Gl. 2.9)

Das entspricht einer Anregung 1. Ordnung durchlLagtgjitter. Es sind aber auch Anre-
gungen aufgrund héherer harmonischer Ordnungenichbdlas bedeutet, dass die Lauf-
schaufeln zwischen zwei Anregungen mehrere kongB&thwingungen ausfiuhren. Dies
kann berucksichtigt werden, indem man den ganzzamlFaktor h in die (Gl. 2.9) ein-

fugt, der die hoheren LeitgitteranregungsordnuriggEiicksichtigt:

hiZ.-kZ ,=+KD (Gl. 2.10)
mit: h - harmonische Ordnung 1,2,3,...

(Gl. 2.10) stellt einen Zusammenhang zwischen denadelzahlkombinationen von
Laufrad und Leitgitter und den anregbaren Knoteckionessern der Schwingform her.
Das bedeutet, dass bei gegebenen SchaufelzahlamterdAnnahme der oben genannten
Resonanzbedingungen jeweils nur ein bestimmter éqghirchmesser aus den Schaufel-
modefamilien angeregt wird. Mit (Gl. 2.10) wird Zi®lich die Bedingung der phasen-
richtigen Anregung aller Schaufeln betrachtet uaduich in der Menge der moglichen
Resonanzpunkte die eigentlichen Resonanzstellenifidesrt. Die Anzahl der mdglichen
Knotendurchmesser ist fur ein Laufrad durch die dkzder Schaufeln festgelegt. Prak-
tisch ist bei Turboladern fur Grofl3dieselmotoren aeiodynamischen und konstruktiven
Grunden nicht jede beliebige Kombination von Leitdd Laufschaufelzahl mdglich. In
Tabelle 2.1 sind die anregbaren Knotendurchmesses ®ades mit 12 Laufschaufeln in
Abhangigkeit einer typischen Leitschaufelanzahl Tiarbinen in Abgasturboladern bei-
spielhaft zusammengestelit.
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Tabelle 2.1 Angeregte Knotendurchmesser eines Radest 12 Schaufeln in Abh&ngigkeit der Leit-
schaufelzahl

Zige| 18| 19| 20| 21| 220 23 24 25 26 27 28 29 B0
KD | 6 S| 4] 3| 2| -1 0 +1 +2] +3 +4 +5 G

~ ~— ~ ~
Umlauf der Welle entgegen der Dreh- Umlauf der Welle in Drehrichtung
richtung des Rades (Gegenlauf) des Rades (Gleichlauf)

Fur die KDO und KRax Schwingformen (bei gerader Laufschaufelanzahl) ggéokeine
Unterscheidung der Wellenumlaufrichtung. Beziglagr Schaufelschwingung ist die
Drehrichtung des Rades unerheblich, sie soll nurCaientierung der Umlaufrichtung
dienen. Entscheidend ist, dass die bezlglich delefRamlaufende Anregung abhangig
von der Schaufelzahlkombination ist und in beidehRingen laufen kann.

Bei einer idealen Struktur ist die Reaktion aukegteichlaufende bzw. entgegenlaufende
anregende Welle identisch. Hier muss nur nach dewtdétdurchmesser unterschieden
werden.

In der Arbeit von Wilson und Utengen [12] ist diegergehensweise fiur die Beschrei-
bung der Anregung einer Radialturbine angewenddt dargestellt worden. In einigen
Literaturstellen, die sich darauf beziehen, wird. (810) daher auch oftmals als Bezie-
hung von ,Wilson und Utengen* bezeichnet.

Allgemein Ublich ist die Darstellung der Resonangga im Campbell-Diagramm
(Abbildung 2.8), in dem die Eigenfrequenzen desté&8ys und die Anregungsfrequenz,
abhangig von der Drehzaml in Zusammenhang gebracht werden. Die Schnittjguvbih
Erregerordnung und Frequenzlinien ergeben die Remmunkte. Die Anregungsfre-
quenz errechnet sich aus der ErregerordniE@und der Drehzahl:

o =EOIM (Gl. 2.11)

60

Fur den hier betrachteten Fall der Anregung duiehLditgitterschaufeln ergibt sich die
Erregerordnung aus der LeitschaufelZAlt

EO=h(Z, (Gl. 2.12)
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Abbildung 2.8 Beispiel eines Campbell-Diagramms mitlen Resonanzpunkten fliZ g=24,7Z, »=12
(Beispiel eines Turbinenrades ohne Berlcksichtigundes Drehzahl- und Temperatureinflusses)

Aufgrund der relativ hohen Leitschaufelzahl im Meirgh zu den Laufschaufeln bei Ra-
dialturbinen sind die hoheren Anregungsordnungefi)im der Regel von untergeordne-
ter Bedeutung, weil sie bei relativ geringen Drédtea und somit bei geringerer Gesamt-
belastung zu Resonanz fihren.

Die Schaufelfrequenzverlaufe in Abbildung 2.8 soud Vereinfachung als gerade Linien,
also unabhangig von der Drehzahl, angenommen. @déter Betrachtung kommt es mit

steigender Drehzahl zur Fliehkraftversteifung denesifeln und damit zum leichten An-

stieg der Eigenfrequenzen, jedoch steigt auch e@iperatur bei Betriebspunkten mit

hoherer Leistung, was gleichermal3en eine Absenkendtigenfrequenzen aufgrund der
Absenkung des E-Moduls zur Folge hat. Fur die gegehde Untersuchung der Effekte
kann daher die geringe Anderung der Schaufelfrexprenernachlassigt werden. Bei der
gezielten Analyse von einzelnen Messwerten mussZatd und Temperatur jedoch be-

ricksichtigt werden.

Die getroffenen Aussagen gelten exakt nur fur @égales System, bei dem die Anregung
harmonisch ist. In der Realitat wird es durch ldeinterschiede in der Leitschaufelan-

ordnung zu Abweichungen kommen und es kénnen dacim ldebenordnungen angeregt
werden.
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2.4 Anregungsmechanismen fur Schaufelschwingungen
iIn Turbomaschinen

Die wesentliche Ursache fur eine hochfrequente gumg von Turbinenrotoren sind die
zeitlichen und ortlichen Geschwindigkeits- bzw. Ekschwankung der Zustromung zum
Laufrad. Diese werden durch das Leitgitter hervarfgm. Aufgrund der Rotation des
Turbinenrades wirken auf die Laufschaufeln dadyrehodisch veranderliche Belastun-
gen. Die Gestaltung des Leitgitters, des Gebiataschen Leitgitter und Laufrad und die
aerodynamischen Stromungsparameter bestimmen ohab&fesentlichen die Héhe und
Verteilung der Belastung.

In Abbildung 2.9 ist eine statische Druckverteiluingeiner Ebene zwischen Leitgitter
und Laufrad einer Radialturbinenstufe aus einer fbulation zur Veranschaulichung
dargestellt. Die lokalen Druckdifferenzen durch Niachlaufdellen sind deutlich zu er-
kennen. Da es sich nicht um eine instationare CHRHation handelt, sind die zeitlich
veranderlichen Effekte nicht bertcksichtigt.

3

o

X
.

statischer Druc
.

Abbildung 2.9 Schematische Darstellung der Anregun@n einer Radialturbinenstufe (links) und stati-
sche Druckverteilung in einer Ebene zwischen Leitdnd Laufschaufeln einer Radialturbine aus einer
CFD-Simulation (rechts)

In Abbildung 2.10a ist der relative statische Dnerkauf Gber dem Umfang an einem
festen Radius zwischen Leitgitter und Laufrad amereCFD-Simulation enthommen.
Aufgrund der gleichméRigen Anordnung der LeitscbBhufiber dem Umfang, zeigt die
Druckschwankung einen harmonischen Verlauf in deinGng der Leitgitterschaufelzahl
(In diesem Beispiel ist g=23). Im Spiralgehduse kommt es zudem zu kleinéimmei-

chungen in der Stromung, vor allem im Bereich darefzunge. Dies fiihrt ebenfalls zu
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Schwankungen im mittleren Druckverlauf. Die Ordnseagalyse in Abbildung 2.10b des
Druckverlaufs ergibt dementsprechend hohe Werttem23. Ordnung und kleine Werte
in der 1. Ordnung.

1.05 - 1 1 1
« 1.04 l—mittlerer Druckverlauf‘»
g 1.03 0.8
210 I |n I |
=]
5 101 | 0.6
< BiRgye
2 0.99 0.4 +
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% 098 l ‘
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‘E‘j 0.96 AA
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Umfangswinkel [°] Ordnung

Abbildung 2.10 a) Relativer statischer Druckverlaufzwischen Leitgitter und Laufrad Uber dem Um-
fang aus einer CFD-Simulation, die Spiralzunge stehm Bereich 0 Grad;

Bei mehrstufigen Turbinen kann durch das Leitgitter nachfolgenden Stufe, aufgrund
stromauf wirkender Stromungseffekte, zusatzliche gperiodische Krafteinwirkung auf
die Laufschaufeln wirken. Da radiale Turbinenstui@nden Einsatz in Abgasturboladern
einstufig ausgefuhrt sind, sei dieser Umstand marRande erwdhnt. Jedoch kann es
durch unginstige Stromungseffekte im Austrittsgeskades Turboladers, z. B. durch
Stromungsablésungen, ebenfalls zu lokalen Druckaokungen kommen, die dann wie-
der auf die Laufschaufeln periodisch einwirken. Dielnung dieser Form der Anregung
ist relativ gering im Vergleich zu der Anregung cludie Leitgitterschaufeln. In der Re-
gel ist in diesem Fall die niedrigste Schaufelefggquenz als kritisch zu bewerten. Kon-
struktiv kann darauf reagiert werden, indem dieeeBchaufeleigenfrequenz erhdht wird
und dadurch erst hohere Ordnungen dieser EffekteAategung fihren bzw. niedrige
Erregerordnungen ausgeschlossen werden. Diesersuliiache Anregung gilt als we-
niger kritisch, da die Laufschaufeln zwischen zwaregungen mehrere Schwingungen
ausfuhren kdnnen, wodurch dann aufgrund der Dangpfoghr Energie dissipieren kann.

Die einschlagigen Arbeiten zu diesem Thema konmgetr sich auf den Effekt der
Wechselwirkung zwischen Leitgitter bzw. Einstrom@ese und dem Laufrad. Nachfol-
gend sollen die Ergebnisse einiger Arbeiten zusamyefasst werden, um einen Uber-
blick Gber die Anregungsmechanismen in radialerb®doraschinen und ihre Umsetzung
in Berechnungsmodellen wiederzugeben.
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Untersuchungen zu den aerodynamischen Effektenner eadialen Turbinenstufe fur
Abgasturbolader mit Spiralgeh&duse ohne Leitgitter Schaufelschwingungen im Betrieb
hervorrufen kdnnen, werden von Kreuz-Ihli in derbéiten [10], [13] und [14] ausfihr-
lich dargestellt. Mittels LDA-Messungen der Stromsgeschwindigkeiten im Spiralge-
hause wird der zeitliche Verlauf der Druckvertegusn verschiedenen Umfangspositio-
nen des Laufradeintritts bestimmt. Die Messungerdem auf einem Heil3gasprufstand
durchgefuhrt, wodurch nahezu reale Betriebsbedigpggnmachgestellt werden kénnen.
Die Ergebnisse zeigen uber den gesamten Eintrittsugndes Laufrades eine relativ
gleichméaRige Druckverteilung mit Ausnahme des $pirggenbereiches. Aufgrund der
Umstromung der Spiralzunge kommt es hier zu 6riicDruckfluktuationen, die nach
den Ausfuhrungen der Arbeit bis zu 25% des Eisttiticks betragen. Jede Laufschaufel
erfahrt somit pro Umdrehung eine periodische Kraikwng auf die Eintrittskante, was zu
Schaufelschwingungsanregung fuhrt. Mittels instarer numerischer Stromungssimula-
tionen der Turbine mit Spiralgehduse berechnerdieren das zeitlich und ortlich auf-
geloste Druckfeld in der gesamten Turbinenstufes den Druckverlaufen wird eine ver-
einfachte zeitliche Druckdifferenzfunktion fur dlerregung der Laufschaufel ermittelt,
die anschlieRend in einer FEM-Analyse der Turbimgeavendet werden kann.

In den Arbeiten von Klaus [15], [16], werden dieteisuchungen an diesem Turbinenrad
fortgesetzt, hier jedoch kombiniert mit verschieglerLeitgittervarianten. Mithilfe von
instationdren CFD-Simulationen ausgewahlter Betpebkte werden die strOmungsin-
duzierten Wechselwirkungen zwischen Leitgitter Wwadifrad analysiert. Die periodisch
auf die Laufschaufeln wirkende Belastung wird auézwesentliche Ursachen zurlckge-
fuhrt. In der reibungsbehafteten Stromung entstemeder Austrittskante der Leitgitter-
schaufeln Geschwindigkeitsgradienten und Verwinbgén (sog. Nachlaufdellen im Ge-
schwindigkeitsprofil), wodurch lokal instationarerdgkschwankungen entstehen. Die
Starke der Schwankungen wird vor allem durch diek®und Gestalt der Schaufeln und
die Hohe der Geschwindigkeiten beeinflusst. Beinncbfahren dieses Bereiches erfahrt
jede Laufschaufel diese periodische Druckschwankwaglurch Schaufelschwingungen
angeregt werden kénnen.

Ein weiterer Grund ist die potenzialtheoretischecWéelwirkung, die zwischen zwei ge-
geneinander bewegten Gittern wirkt. Jedes umstr@&rbél erzeugt eine Auftriebskraft,
die sich in der stromungsmechanischen Potenzialthelorch eine Zirkulation um das
Profil beschreiben lasst. Beim Durchfahren desationsfeldes der Leitgitterschaufeln
wird die Zirkulation der Laufschaufel verdndert wsamit auch die auf die Laufschaufel
wirkende Auftriebskraft. Die periodischen Schwangem der Kraft kdnnen ebenfalls
Schaufelschwingungen anregen.
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Die beschriebenen Effekte nehmen mit steigendentafdsvon der Leitgitterschaufel ab,
wobei nach Lambertz [4] die potenzialtheoretischecWselwirkung bei geringem Ab-
stand hohe Schwankungswerte aufweist, jedoch raBepem Gitterabstand exponentiell
abnimmt und dann die Wirkung der Nachlaufdellenrifegt (vgl. Abbildung 2.11).

2 \ \ \ |
=
2 potenzialtheoretische
€5 Wechselwirkung
51
£ \ ~— ~~Nachlaufdellenwechselwirkung
o
c A\
g 1 A -
c =~
: B
_—
£o05
(@]
%)
=
S \
2 0 ‘

o

0.2 0.4 0.6 0.8 1
Gitterabstand (normiert)

Abbildung 2.11 Prinzipieller Verlauf der Wechselwirkungen in Abhangigkeit vom Abstand zw. Leit-
gitter und Laufrad (Lambertz [4])

Die berechneten Druckschwankungen sind am Eiintrdas Turbinenrad am gré3ten und
liegen in einer GroRenordnung von ca. 10% deserattl Totaldruckes am Eintritt in die
Turbine. Eine Pauschalisierung ist jedoch nichteolveiteres méglich, da die Schwan-
kungen vom Betriebspunkt und den sich dadurch eélastden stromungsmechanischen
Effekten und damit vom Turbinendesign selbst abbéandn der Arbeit von Klaus [16]
wird an Turbinen mit Leitgittern ein Anstieg der MB@nkungsstarke mit steigender
Drehzahl und Turbinendruckverhdltnis nachgewiesen.

Als weitere Beispiele fur die Bestimmung und Momeling der stromungsinduzierten
Schaufelkréfte in Turbomaschinen sei auf die Unierangen von Dickmann [17] ver-
wiesen, in denen ebenfalls mithilfe von gekoppel@dD- und FEM-Simulationen die
Bauteilspannungen in den kritischen Resonanzsteliees Diagonalverdichterlaufrades
fir den Einsatz in Abgasturboladern bestimmt werdam dieser Stelle sei angemerkt,
dass die Anregungsmechanismen in Verdichtern andesachen haben, da hier kein
Leitgitter vor, sondern nachgeschaltet ist. Jedeoken auch in Verdichterlaufradern
periodische Druckschwankungen auf die Schaufeln ein

Besonders hervorzuheben ist der Ansatz zur Modefge der Anregungskrafte, den die
Autoren in [18] vorschlagen. Auf Basis von numense Berechnungen, gestitzt durch
experimentelle Untersuchungen mittels DMS-Appli&gaén und Laser-Scan-Vibrometer-
Messungen, wird das modale Verhalten eines Diagerdithterlaufrades ermittelt. Die
numerische Modalanalyse wird mit einem zyklisch syetrischen FE-Modell durchge-
fuhrt, Temperaturverteilungen im Bauteil sowie dersteifungswirkung aufgrund der
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Rotation werden dabei berlcksichtigt. Die Schwinggen, der nach (Gl. 2.10) anregba-
ren Knotendurchmesser, werden anschlieliend in &orred Response-Analyse naher
untersucht.

Die Autoren schlagen fur die Bestimmung der Kraftee vereinfachte, diskrete Anre-
gungsfunktion vor, wobei angenommen wird, dass Alieegung des Verdichterrades
harmonisch ist, mit wachsender Drehzahl ansteigt hauptsachlich von den stromab
liegenden Leitgitterschaufeln verursacht wird. Aneen Punkt der Austrittskante jeder
Laufschaufel wird jeweils nur eine einzelne KraftUmfangsrichtung angesetzt, die tber
eine einfache Exponentialfunktion von der Drehzabh&ngig ist. Andere Anregungs-
guellen und Einfliisse werden vernachlassigt.

Die experimentell und rechnerisch ermittelten Detlgan werden jeweils auf die Werte
bei maximaler Drehzahl bezogen und anschlie3endimamder verglichen. Es werden
daher nicht die absoluten Dehnungen, sondern théven Dehnungswerte der interes-
sierenden Schwingformen betrachtet. In den Ergsebnisvird von einer hohen Uberein-
stimmung zwischen den gemessenen und berechnetersBachungsverlaufen berich-
tet.

Dieser Ansatz lasst sich einfach modellieren undd@her fir den Auslegungsprozess
sehr gut geeignet. Zudem ist eine hohe Vergleidditaverschiedener Designvarianten
moglich.

Die oben genannten Modellierungen der anregendéfteKin Turbomaschinen gehen in
der Regel von einer ungestorten Stromung in debifiaraus. Doch gerade bei Radialtur-
binen existieren vor allem in Teillastzustandemp®ungsablésungen im Eintrittsbereich
des Turbinenrades (Abbildung 2.12), die durch Fedtt&mung hervorgerufen werden.
Obwohl Drehzahl und Expansionsverhaltnis hier sddin sind, verursachen diese Stro-
mungsinhomogenitaten zusatzliche Kraftschwankurgaindie Laufschaufeln, die zur
Resonanzanregung fuihren kdnnen. Die Anregungsfrezqueuss nicht zwingend ein
Vielfaches von Leitgitterschaufelzahl und Drehzsdih, sie wird vielmehr von den insta-
tionaren Stromungsvorgéngen bei der Ablosung deim&ing an der Laufschaufel be-
stimmt. Durch eine variable Leitgittergeometriej 8er der Leitschaufelwinkel je nach
Betriebspunkt eingestellt werden kann, kann diedfettromung verhindert werden, wo-
durch der Wirkungsgrad erhdht und die Kraftschwaugian minimiert werden kénnen.
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Abgeldstes Stromungsgebiet inn-
K trittspereich der Laufschaufel

S
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Abbildung 2.12 Turbinenlaufradanstromung bei starke Teillast (Stromliniendarstellung aus CFD —
Simulation)

Neben den hochfrequenten Anregungsmechanismeffijrdias HCF-Verhalten bzw. fur
Resonanzschwingungen malfigeblich sind, existiereitdtbinen von Abgasturboladern
weitere Anregungsquellen, die aus dem Aufladeveefainesultieren. Bei der Aufladung
von Dieselmotoren unterscheidet man zwei grundsétzlAufladeverfahren: Die Stau-
aufladung und die StoRRaufladung bzw. daraus algedeVarianten. In Abbildung 2.13
sind einige der StoRRaufladungsausfihrungen scherhadargestelit.

Bei der Stauaufladung (Konstant-Druck-Aufladung)dsalle Zylinder des Motors an eine
Abgassammelleitung angeschlossen. Die Stromungweirdler Turbine in der Sammel-
leitung wie in einem Behalter aufgestaut. Die DsitKe, die bei der Auspuffung aus den
Zylindern entstehen, werden dadurch vergleichméfigs in einer nahezu zeitlich kon-
stanten und gleichmafigen Druckbeaufschlagung debife resultiert. Diese Variante
hat Vorteile beim maximal erreichbaren Turbinenwirgsgrad.

Bei der StofRaufladung wird das Abgas aus mehreyéindérn in einer Leitung zusam-
mengefasst und direkt auf die Turbine gegebenddim mehrere Eintrittsstutzen hat. So
beeinflussen sich die Gasstréme der einzelnen dstimicht gegeneinander. Die Stol3-
aufladung hat gegentber der Stauaufladung Vorbeisn Beschleunigungsverhalten und
beim Teillastwirkungsgrad, weil die kinetische Egierdes Abgases besser ausgenutzt
wird. Die Eintrittsstutzen (vgl. Abbildung 2.14)nsi entsprechend ihrer Anzahl gleich-
mafig iber dem Umfang des Turbinenleitgittereistrerteilt.
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Zvlindei zur ATL-Turbine
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C Stauaufladung in 1-Stutzen-Konfiguration

Abbildung 2.13 Schematische Darstellung verschiedenAufladevarianten nach Zinner [19]

Abbildung 2.14 Turbineneintrittsgehause einer Radiéiurbine a.) 1 — Stutzen; b.) 3 — Stutzen

Die Druckpulsation der Zylinder, die direkt am Timdnleitgitter anliegt, erzeugt eine
zeitlich-periodische Druckschwankung am Eintrittdie Turbine. Die Frequenz dieser
Pulsation hangt ab von der Zindfrequenz des Matodsvon der Anzahl der zusammen-
gefassten Zylinder in einem Stutzen, liegt abeden Regel in einem Frequenzbereich
unter 100 Hz, also um GroRRenordnungen unterhalbeds#ten Eigenfrequenz typischer
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Radialturbinenschaufeln. Diese Anregung kann dabeiiglich des HCF-Verhaltens ver-

nachlassigt werden.

Da Druck und Temperatur in den verschiedenen Eisstutzen in der Regel unterschied-
lich sind, stellen sich Gber dem Leitgitterumfangarschiedliche Stromungsbedingungen
ein, wie in Abbildung 2.15 illustriert.

Unterschiedliche Driicke in d¢
separaten Eintrittsstutzen

(rot und gelb stehen symbolisch
fir unterschiedliche Druckni-
veau)

Abbildung 2.15 Schematische Darstellung der Druckuerschiede in den verschiedenen
Eintrittsstutzen

Diese Druckunterschiede bleiben auch nach der Btninung des Leitgitters in ver-
minderter Form erhalten. Bei jeder Umdrehung dwieteén die Schaufeln des Laufrades
somit unterschiedliche Druckbereiche, woraus ebisrgane periodische Anregung resul-
tiert. Die Frequenzen dieser Anregung sind Vieléader Drehzahl, je nach Eintrittsstut-
zenanzahl (Anzahl der unterschiedlichen DruckbamicEs kommt zur Uberlagerung
mit der Anregung aus dem Leitgitter.

Beispielhaft zu diesem Problem sei auf die Arbeden Autoren Palfreyman [20] oder
Filsinger [21] verwiesen. Letztere analysieren esttnumerischer CFD-Simulation und
Messungen die unterschiedlichen Stromungsbedingunge die kritischen Resonanz-
stellen der Schaufeln bei der Pulsaufladung eirelemn Turbine. Sie konzentrieren sich
dabei auf die oben beschriebene hochfrequente Angegiederer Ordnung aufgrund der
ungleichméRigen Beaufschlagung tUber dem TurbineswognfDie Druckschwankungen
am Eintritt kdnnen den Messungen zufolge doppelhare Werte, wie der mittlere Ein-
trittsdruck, annehmen. Die Folge ist, dass daduastben der Anregungsordnung, die aus
der Leitgitterschaufelanzahl resultiert, zusataid@rdnungen zur Anregung der Lauf-
schaufeln fahren. Im Campbell-Diagramm treten danch Resonanzpunkte auf, die
nicht auf der Ordnung entsprechend der Leitschzalffiélliegen. Bei axialen Turbinen
kann die Anregung niederer Ordnung das HCF-Verhal@minieren, da zum einen die
Eigenfrequenzen einer Axialschaufel niedriger sald,bei Radialturbinen vergleichbarer
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GrofRe und dadurch die niedrigeren Anregungsordnurggeits kritisch sein kénnen.
Zum anderen kommt der Umstand hinzu, dass die leimgeh&use von axialen Turbi-
nenstufen zwar aerodynamisch ginstiger und verlustdgestaltet werden kdnnen, je-
doch werden die Druckschwankungen weniger stargeglehen, als es bei radialen
Turbinenstufen der Fall ist. Weitere Informatioranm Beanspruchung von Radialturbi-
nenradern ohne Leitgitter sind in den Arbeiten teuer [22], [23] und [24] zu finden.

2.5 Dampfung

Jede real vorkommende Schwingung eines Bauteilgtkhiach einer bestimmten Zeit ab,
bzw. es stellt sich ein Gleichgewicht zwischen greau- und abfuhr im System ein. Oh-
ne Dampfung wirden im Resonanzfall theoretisch dienhohe Amplituden auftreten,
was praktisch nicht vorkommen kann. Sie ist aletsstorhanden und ein bestimmendes
Mal fur die tatsachlich auftretenden Bauteilbeansprngen.

Die Schwingungsenergie wird aufgrund verschieddviechanismen aus dem System
abgefuhrt. Die Dampfung in Schaufeln von Turbomasih kann in drei grundsatzliche
Arten eingeteilt werden:

* aerodynamische Dampfung,
»  Strukturdampfung und
* mechanische Dampfung.

Die aerodynamische Dampfung beruht auf der Interalkder schwingenden Schaufel mit
dem umstromenden Medium. Fir eine wirksame aerodigtie Dampfung missen die

Schwingausschlage relativ grof3 sein, so dass dinkviRrkung auf die Stromungsgrof3en
(Druck, Geschwindigkeit) erzeugt wird. Dabei wirddfgie aus der Schaufelbewegung in
das Fluid abgeleitet.

Der umgekehrte Fall kann auch eintreten. Bei denfittern bezeichneten Effekt wirkt

die periodische Anderung der StromungsgroRen anfigder Schwingung als anfachende
Kraft auf die Schaufel zurtick. Man spricht hier veglbsterregter Schwingung, da die
Ursache fir die anregenden Krafte die Schaufelstwwig selbst ist.

Die aerodynamische Dampfung tritt bei schlankergler Verdichterschaufeln, aufgrund

der grof3en Schwingamplituden, besonders hervotiefait einen deutlichen Beitrag zur

Gesamtdampfung. In der Arbeit von Kammerer [25¢ dimtersuchungen zum Einfluss

der aerodynamischen Dampfung in radialen Verdictiern dargestellt. Die Ergebnisse
zeigen eine starke, nahezu lineare Abhéngigkeit(@erodynamischen) Dampfung vom
Eintrittsdruck des Fluides in das VerdichterracheEVerdoppelung des Eintrittsdruckes
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kann die Dampfung um bis zu 60% erh6hen, allerdmgsbei Schwingformen, die rela-
tiv groRe Schwingbewegungen im Eintrittsbereich Selnaufeln aufweisen, wie z.B. die
erste Schaufelmodefamilie, die bei radialen Verdiotidern als kritisch angesehen wird.
Die Effekte werden durch die Untersuchungsergebniss Heinz [26] bestatigt, die die
Dampfung von schlanken Axialturbinenschaufeln ddrten Stufe einer Niederdruck-
kondensationsdampfturbine experimentell untersucb@n Autoren gehen hauptséchlich
von aerodynamischer Dampfung im System aus undttetmiebenfalls einen linearen
Anstieg der Dampfung in Abhéangigkeit des Gegendeackvas dem Austrittsdruck aus
der Turbinenstufe entspricht. Auch hier steigt dé&mpfungswirkung mit Verdoppelung
des Gegendruckes um 60% an.

Die Beispiele zeigen, dass das umgebende Mediueanenheblichen Einfluss auf die
tatsachlichen Dampfungswerte der BeschaufelungTwobomaschinen haben kann, die
Dampfung somit auch betriebspunktabhangig ist.

Fur Radialturbinen sind bisher keine einschlagigeperimentellen Arbeiten zum direk-
ten Einfluss der aerodynamischen Dampfungseigeftechibekannt. Bei den kompakten,
relativ massiven und steifen Schaufeln von Radiaiten ist die absolute Schwingbewe-
gung sehr klein in Bezug auf die geometrischen Adsmegen. Es muss daher von einem
relativ kleinen Einfluss der Schwingung auf died&tungsparameter und damit auf die
aerodynamische Dampfung in Radialturbinen ausgegangrden (vgl. Klaus [16]).

Die Strukturdampfung basiert auf dem inneren Ventongswiderstand des Materials,
d.h. auf Vorgangen, die zu innerer Energiedissypatier Schwingbewegung flihren. Sie
ist daher auch schwingformabhéngig. Fur eine Benaatp der Dampfung existieren bis-
her keine auf Turbomaschinen anwendbare Modellelmé&hr muss sie, wenn moglich,
am konkreten Bauteil experimentell bestimmt werddir. die Vorauslegungsphase wer-
den daher in der Regel Werte von &hnlichen Bauteilerwendet, die in ihren Eigen-
schaften bereits bekannt sind.

Die mechanische Dampfung beruht auf Energiedigsipaufgrund von aufReren Rei-
bungsvorgangen bei der Schwingbewegung. Sie dielkeffektivste Art der Dampfung in

Turbomaschinen dar. Im axialen Turbinenbau werdastérkt passive und mittlerweile
auch aktive Dampfungselemente zur Minimierung demw8ngungsausschlage verwen-
det. Die passiven Methoden basieren hauptsachli€iEdohung der Reibung zwischen
Schaufelful? und Scheibe bzw. durch zusatzliche &teenim Stromungsbereich zwi-
schen den Schaufeln. Die zusatzliche Reibung fiétreiner starken Dissipation der
Schwingungsenergie. Einen tieferen Einblick in Hiéekte und Methoden erhalt man
z.B. in den Beitragen von Balmer [27] oder Panrj®], [29]. Aufgrund der integralen

Bauweise der Radialturbinen besteht konstruktim&eMdglichkeit, Reibeffekte zur

Dampfung von Schaufelschwingungen zu nutzen.
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Fur die Bestimmung der Dampfungseigenschaften @&aeseils haben sich zwei Verfah-
renen als praktikabel erwiesen. Die BestimmungAshidingversuchen und das Verfah-
ren der Halbwertsbreite. FiUr die Bestimmung der pfamgswerte von schwach ge-
dampften Systemen und unter Voraussetzung einearén Schwingverhaltens liefern
diese Verfahren gute Ergebnisse. Ziel ist es, dielalen Dampfungsparameter zu be-
stimmen.

Betrachtet man die Bewegungsgleichung eines EinsttaSchwingers

mix+d[x+clx=F(t) (Gl. 2.13)

so ist der Dampfungsgrdal (engl. damping ratio) definiert als:

p=—9_ (Gl. 2.14)

- 2may,

mit:  wy — Eigenkreisfrequenz des ungedampften Systems
m — Masse
d — Dampfungskonstante
¢ — Federsteifigkeit

Der Dampfungsgrad steht in direktem Zusammenhangiem logarithmischen Dekre-
ment/A, dass aus Abklingversuchen ermittelt werden kann:

p=— N (Gl. 2.15)

\(@2m)? + N2

Der Amplitudenverlauf in der Nahe einer Resonaniestauch als VergrofRerungsfunkti-
on bezeichnet, ist vom Dampfungsgrad abhangig.Nlmsmum der VergroRerungsfunk-
tion betragt:

V., (beiQ=ap)=— = (Gl. 2.16)

2D[H/1-D?

mit:  «, =« 3/1-2D? — Eigenkreisfrequenz des gedampften Systems

Bei sehr kleinem Dampfungsgrad, z.B. bei Radialturbinenschaufeln, gilt dann
a, = a,. Dies ist eine Ubliche Vorgehensweise selbst k&len Verdichterschaufeln

mit vergleichsweise groRen Dampfungen. Somit véaeht sich (Gl. 2.16) zu:

V. (beiQ = ) = % (Gl 2.17)
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Aus dem (theoretischen) Verlauf der Vergré3erunggfan V(Q) in der Nahe einer Re-
sonanzstelle folgt, dass an den Stelarn= (1-D)ay und 2, = (1+D)ap der Wert vorv

1 .. .
auf —v_ abfallt (vgl. Abbildung 2.16).
\/E max ( g g )

Beim Verfahren der Halbwertsbreite wird der Dampgfsgrad aus diesem Zusammen-
hang experimentell ermittelt, indem aus den Meswmeder Schwingungsanalyse in der
Néahe der interessierenden Resonanzstelle die Wegle 21 und 2, bestimmt werden.
Der Dampfungsgrad kann dann wie folgt ermittelt ceer.

— Qz _Ql
24,

D (Gl. 2.18)

Vmax

>

Ql o Qz Q

Abbildung 2.16 Verfahren der Halbwertsbreite zur Bestimmung des Dampfungsgrades

Dieses Verfahren kann bei Untersuchungen von ergangn Schwingungen, d.h. bei
Anregung des Laufrades z.B. durch Messung der Sgumgsdehnungen mittels Tele-
metrie im Turboladerbetrieb, angewendet werden.HDmaittlung der Dampfung aus dem
Abklingverhalten kann bei der experimentellen Madalyse z.B. mittels Laser-Scan-
Vibrometer durchgefiihrt werden.

Experimentelle Analysen zeigen, dass die Struktapféng unter anderem vom Schwin-
gungszustand abhangt (vgl. hierzu die Arbeitenlmyanto [30], Klauke [31] oder Klaus
[16]). Fur die einzelnen Schaufelmodefamilien kimaeeB. stark unterschiedliche Damp-
fungswerte festgestellt werden. Tabelle 2.2 zeigt ekperimentell bestimmten Werte
eines radialen Turbinenrades. Diese Werte sinddemt Verfahren der Halbwertsbreite
mittels Dehnungsmessungen im Betrieb des Turbddagtenittelt worden.
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Tabelle 2.2 Experimentell bestimmter Dampfungsgradiir verschiedene Schaufelmodefamilien
(Klaus [16])

Schaufel-
modefamilie

Darg;?;léng& 0.5 10° 1 10* 1,310 | 0,7510" | 1,410° | 0,6 1¢°

Mode 1 Mode 2 Mode 3 Mode 4 Mode b Mode |6

Fur dasselbe Laufrad sind die Dampfungswerte dderrbeiden Schaufelmodefamilien
in Abklingversuchen auf 0,6 T0- 0,9 10° bestimmt worden. Da wie bereits erwahnt, in
Radialturbinenlaufradern praktisch nur die Strutimpfung vorhanden ist, liefern die
ermittelten Werte aus beiden Versuchsmethodeneiehddare Werte.

Sipatov gibt in der Arbeit [7] die experimentellstenmten Dampfungswerte verschiede-
ner axialer Turbinen- und Verdichterlaufrdder arede sind in Tabelle 2.3 zusammenge-
fasst.

Die Beispiele aus der Literatur zeigen, dass Raudtzhen im Vergleich zu axialen Tur-
bomaschinen deutlich kleinere Dampfungswerte as®@vei

Tabelle 2.3 Experimentell ermittelte Dampfungswertererschiedener Laufrader (Sipatov [7])

Beispiel Dampfungsgrad

ATL Axialturbine
ohne Dampfungsdraht 20 — 40-1¢
Hochdruckaxialturbine
ohne Dampfungselemented 20 — 100-19
mit Dampfungselementen| 50 — 250-10

axiale Verdichterblisk 10-10

Es zeigt sich aber auch, dass eine generelle Aesszay die Hohe der Dampfung vorerst
nicht getroffen werden kann. Aus numerischen Barengen lasst sich die Dampfung
nicht ermitteln. Sie muss vielmehr fur die Bestinmguder Systemantwort bei Resonanz
in numerischen Rechnungen vorgegeben werden. Bbhehé& Vorgehensweise ist es
daher, bei Rechenmodellen einen Dampfungswertjndemer realistischen Grél3enord-
nung liegt, anzunehmen und ggf. durch anschlie3btesungen am Bauteil anzupassen.
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2.6 Mistuning

2.6.1Vorbemerkungen

Die Betrachtungen Uber das Schwingverhalten vomdmaschinen in Abschnitt 2.2 ge-
hen von idealen Geometrie- und Materialeigenschaites. Das bedeutet, dass das integ-
rale Turbinenrad aus identischen zyklisch-symmetas Sektoren zusammengesetzt ist.
Das ist der Idealfall, der praktisch nie vorkomBedingt durch die Toleranzen der Ferti-
gungsmethoden weisen die Schaufeln in ihrer Geaneid ihren Gefligeeigenschaften
stets geringflgige Abweichungen auf. Die zyklis&ynmetrie des Turbinenrades wird
dadurch gestort. Die Geometrie und die Materialp@tar beeinflussen die Eigenfre-
guenzen einer Schaufel, so dass an einem realdrnin€éarad die einzelnen Schaufeln
stets leichte Unterschiede in ihren Eigenfrequerengfweisen. Dies wird als Verstim-
mung (engl. Mistuning) der Struktur bezeichnet.

Die Eigenfrequenzen der modellhaft isoliert bettatgn Schaufeln werden als Schaufel-
Einzel-Frequenzen (engl. blade alone frequency). l&ehaufelfrequenzen bezeichnet.
Obwohl die geometrischen Abweichungen und Unteestghin den Schaufelfrequenzen
in der Regel sehr gering ausfallen, sind die Ves&mgen im Schwingverhalten des in-
tegralen Turbinenrades uberproportional grof3 imgléech zum idealen Rad. Sie sind
also nicht allein durch das verdnderte Schwinguerhaler einzelnen Schaufel zu erkla-
ren, vielmehr entsteht aufgrund der Kopplung eigézziicher Einfluss auf das Schwing-
verhalten eines verstimmten Rades.

Vor allem im Bereich der Auslegung und Berechnuog #xialverdichtern sind umfang-
reiche Untersuchungen zum Mistuningeinfluss durfilig¢ worden, da sich aus Ferti-
gungskostengriinden, Leistungssteigerungen und éHeestigkeitsanforderungen hier
der Einsatz von Verdichtern in Blisk-Bauweise immerhr durchsetzt.

Zahlreiche experimentelle und theoretische Arbelielegen, dass die Problematik des
Mistuningeinflusses auf das Schwingverhalten voacbaufelten Rotoren bereits seit
langem bekannt ist. Von den friheren Arbeiten g&i, meben zahlreichen anderen, auf
die Arbeiten von Ewins [32], [33] und [34] verwiesedie den entscheidenden Einfluss
der Amplitudentiberh6hung bei verstimmten Systemegremmentell aufzeigen. Beglei-
tend dazu sind die Berechnungsmodelle zur Besahmgilverstimmter Schwingsysteme
entwickelt worden z.B. von El-Bayoumy [35]. Aufgdirder beschrankt vorhandenen
Computerressourcen basieren die frihen Modelle teaaplich auf Mehr-Massen-
Schwingmodellen zur Beschreibung des verstimmtsohzifelten Rotors.

Auch in den neueren Arbeiten zu dieser Thematikebiadie Modellierung hauptsachlich
auf diskrete gekoppelte Feder-Masse-Schwingsystderen Ergebnisse jedoch zuneh-
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mend durch den Einsatz leistungsfahiger Computenieacurch numerische Berechnun-
gen an realen Geometrien beschaufelter Rotoreatigstind detailliert werden kénnen.
Um einen Einblick in die Thematik zu bekommen, Iseispielsweise auf die Untersu-
chungen von Feiner [36], Kenyon [37], Rivas-GudB8a], [39], Xiao [40], Petrov [41]
oder Nikolic [42] verwiesen.

Diesbeziiglich besonders hervorzuheben, ist anrdi&sdle die bereits erwahnte Arbeit
von Klauke [31], in der die Erscheinungen und Aukumgen von Mistuning auf das
Schwingverhalten von realen und dadurch verstimmteialverdichterblisks in experi-
mentellen und numerischen Untersuchungen vergleitibeschrieben werden. Die Ver-
stimmung wird auf die Geometrieabweichungen deraBfein z.B. durch Werkzeugab-
nutzung im Frasprozess zuruckgefuhrt. Die modalgerischaften der untersuchten Ver-
dichterblisks werden ermittelt und daraus die Memstungsverteilungen bestimmt, um
Beurteilungsgro3en fur die Charakterisierung destwemten Schwingungsverhaltens
darzustellen. Die Schwingformen der realen Vericidider werden mit den Ergebnissen
der Berechnungen an der idealen Geometrie verglichesatzlich wird auf die Proble-
matik der Verstimmung der Verdichter durch die Alggiion von DMS-Streifen fir
Dehnungsmessungen eingegangen.

Im Rahmen des FVV-Projektes Nr. 999 ,Mistuning uddmpfung” wird ebenfalls der
Einfluss von Mistuning auf das Schwingverhalten Bamspiel einer Radialturbine unter-
sucht. Es wird davon ausgegangen, dass die Verstiimrdes Rades mal3geblich durch
fertigungsbedingte Geometrieabweichungen verursadhd. Auf Basis hochgenauer
Schwingungsmessungen werden die modalen Paranet&triktur, wie Eigenfrequenz
und Dampfung der Schaufeln bestimmt. Ein besondes&us liegt hier bei der Bestim-
mung und Beschreibung der Dampfungsparameter ilsttaktur einer realen Radialtur-
bine. Diese Messungen bilden die Grundlage fureseihumerische Untersuchungen, in
denen das Schwingverhalten der realen Struktut&tsalah wiedergegeben werden soll.
Erste Ergebnisse sind in den Beitragen von Kiihimof47] und [48] zusammengefasst.

Zur Verifikation der Modelle und Berechnungsergsbaiist, vor allem aufgrund der ho-
hen Leistungsfahigkeit und Genauigkeit modernem@aiungsmesstechnik, die mess-
technische Erfassung von Schaufelfrequenzen readestimmter beschaufelter Rotoren
zu einem wesentlichen Bestandteil der neueren fetbejeworden. Naheres dazu, wird in
Abschnitt 4.3 dargestellt.

In den oben erwdhnten Arbeiten haben sich zur Be#xing des Schwingverhaltens
verstimmter Rotoren bestimmte Begriffe herausgebil@®urch den historischen Bezug
auf die axialen Verdichterrotoren bzw. idealisieFestblisks, die je nach Stufe mit ca. 30



36 2 Grundlagen und Uberblick tiber den wissenschhétickenntnisstand

bis 100 Schaufeln pro Rad eine zu RadialturbinegleEhsweise hohe Schaufelanzahl
aufweisen, haben die Begriffe einen ausgepragtaistischen Charakter. Die Ubertra-
gung dieser Vorgehensweise auf ein integrales Raiamenrad mit 12 Schaufeln muss
mit Bewertung der Ergebnisse Uberprift werden. diien Vergleich mit den Ergebnis-
sen der bereits vorhandenen Arbeiten sollen digiBeglennoch hier beschrieben wer-
den, soweit sie in der vorliegenden Arbeit auchvesidet werden.

Verstimmungsgrad S

Der Verstimmungsgrad wird als Mal3 fur die GroRerdstérke der Verstimmung in ei-
nem gegebenen Rotor verwendet. Er ist definierdiglsStandardabweichung der Schau-
felfrequenzen, bezogen auf die mittlere Schaufglfemz einer betrachteten Schaufel-
modefamiliek:

iZ:lZLA(fi,k -f)? (%) (Gl. 2.19)

mit: & Verstimmungsgrad der Schaufelmodefanklie
fx Mittelwert der Schaufelfrequenzen der Schaufelrfendéie k
Zip Schaufelanzahl
fik Frequenz derten Schaufel der Schaufelmodefamilie

Verstimmungsverteilung
Neben der Angabe des Verstimmungsgrades ist aectiadieilung der unterschiedlichen
Schaufelfrequenzen im Turbinenrad von Bedeutungcibdie Angabe der Frequenzab-

weichungerdf; der einzelnen Schaufeln wird die Verteilung chezakiert:

Af = fi,k__ fk o
ik 7 (%) (Gl. 2.20)

Ay [%]
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Abbildung 2.17 Beispiel einer experimentell ermittéen Schaufelfrequenzverteilung einer Axialver-
dichterblisk mit 29 Schaufeln (aus Beirow [44])



2.6 Mistuning 37

Amplitudentberhdéhung

Ein wesentlicher Effekt bei Schwingungen verstinm@gsteme ist die bereits erlauterte
Vergrol3erung der Schwingamplituden und somit aueh Sthwingbeanspruchung im
Vergleich zum unverstimmten idealen System. Zur r@tiaierung wird der Amplitu-
denltberhdhungsfaktor eingefuhrt, der die maximatepKude einer Schwingform des
Lverstimmten® Systems auf die maximale Amplitude @atsprechenden Schwingform
des idealen Systems bezieht:

AUF = Aerstimy (%) (Gl. 2.21)

deal

LAmplitude“ kann sich je nach Betrachtungsweise dgf Schwingungsauslenkung oder
die resultierende Schwingbeanspruchung beziehen.

Die Hohe der Amplitudenuberhéhung hangt wesentlmh dem Verstimmungsgrad und
der Verstimmungsverteilung ab. So zeigen z.B. dibefen von Yui [49] oder Ewins
[32] in theoretischen Berechnungsmodellen den &ssflunterschiedlichster Verstim-
mungsverteilungen auf die maximal auftretende Amgéntuberh6hung, die Werte zwi-
schen 130% — 210% betragen kann.

Whitehead zeigt in [50] einen Ansatz, um die maximégliche Amplitudentberh6hung
abzuschatzen. Er stellt folgenden empirischen Zosamhang zwischen Amplituden-
Uberhéhung und Schaufelanzahl des Laufrades auf:

) 1 1
AUF.__ :E{ Z, +—] (Gl. 2.22)

VZua

was nur eine grobe Abschatzung darstellt, aberatdnim der Literatur oft genannt wird.
Grundsatzlich ergibt die Recherche der einschlagigéeraturstellen, dass Mistuning
stets zu einer Erh6hung der maximal auftretendeplfuaen flihrt.

2.6.2Darstellung der Mistuningeffekte an einem Zwei-Massn-
Modell

Bevor in den nachsten Abschnitten die Auswirkundesa Mistunings auf das Schwing-
verhalten von Radialturbinen beschrieben werdefiersam Folgenden anhand eines
Uberschaubaren gekoppelten Zwei-Massen-Schwingsgstie grundlegenden Zusam-
menhange verdeutlicht werden. Das Modell kann sich&einer Weise die exakten Re-
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sonanzeigenschaften eines beschaufelten Rotorengeoken. Vielmehr ist dieses Modell
gewahlt worden, weil die entsprechenden GleichurgenBestimmung der Eigenwerte
und Schwingantworten noch analytisch gelost werkiamen und die Darstellung der
Ergebnisse Ubersichtlich ist. Dennoch sind die diegenden Effekte darstellbar. Die
mathematischen Grundlagen der Ableitungen konnéer amderem in den Lehrbichern
von Dresig [51] oder Soedel [52] nachgeschlagerderer

Abbildung 2.18 zeigt das gekoppelte Schwingsystemematisch. Die Massem, undn
sollen dabei ein vereinfachtes Schaufelmodell dbbil wobei die Federey und c; die
Schaufelsteifigkeit und die Verbindung zur NabestiElken undc, die Kopplung zwi-
schen den Schaufeln realisiest.ist dabei deutlich kleiner ats undc,. Die Dampferd;
undd; sorgen fur die Strukturddmpfung.

di my mp do

Abbildung 2.18 Zwei-Massen-Schwingsystem

Die Bilanzierung der an die Massem undny, angreifenden Kraftkomponenten fuhrt auf
die Bewegungsgleichungen des gekoppelten Systems:

m,%, +2d,X, +(c, + G )X — X, = F; sin(Qt)
(Gl. 2.23)
M, %, +2d,%, +(C, + G )X, = G X, = F,sin(Qt +¢,)

mit:  @» Phasenwinkel voR; bezogen auf;

Durch Einsetzen der Exponentialansaige A, (", x, =B, [&" in die homogene Form

des Gleichungssystems erhalt man die BeziehungAblgitung der charakteristischen
Gleichung:

m A% +2d,A + ¢+, ¢y H%}:ﬂ (Gl. 2.24)

-c, m,A> +2d,A+c, +c, | [By| |O

Bekannterweise gibt es nur nichttriviale Lésungennnwvdie Determinante der Koeffi-
zientenmatrix aus (GIl. 2.24) Null wird, woraus sidh dharakteristische Gleichung zur
Losung der Eigenwerté bzw. Eigenfrequenzen ergibt.
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de mA% +2d,A +¢, +¢, -C, o
-c, m,A% +2d,A +c, + ¢,
(Gl. 2.25)

(mA? +2d,A +¢, +¢, ) [{mA* +2d,A +¢, +¢, )¢, > =0

Man erhalt zwei konjugiert komplexe Eigenwertpade = -9, +ia,,, wobei a » die

Eigenkreisfrequenzen des gekoppelten Systems sind.
Die Gesamtlosung des inhomogenen Differentialgleigissystems setzt sich aus der
homogenen und einer partikularen Losupgusammen.

% = e %Ay cost 0) + Apsin(w ] +e (A, coss, )+ A sine, D]+ X ) 5 o6
X, = €% [By; cos@y ) + By, sin(w; )] + e [B,, cosw, ) + By, sin(w, @)] + Xp2 o

Aufgrund der Dampfung des Systems klingt aber tgemeine Losung mie® ab und
im eingeschwungenen Zustand beschreibt nur nocpattgkulare Losung, die Bewe-
gung des schwingenden Systems. Fur den interesgdereFall des eingeschwungenen
Zustands in der Resonanz reicht es also aus, dikydare Losung darzustellen.

Der Losungsansatz fur die partikulare Losung rickieh nach der Form des inhomoge-
nen Teils der Differentialgleichung. Wegen der hanimsch anregenden Krafte aus (Gl.
2.23) folgt daher der Ansatz:

Xy = Ay sin(at) + A, cost)
Xy = By sin(at) + B, cost)

(Gl. 2.27)

Wiederum durch Einsetzen in (Gl. 2.23) kbénnen s&ich die KoeffizienterA und B
bestimmt werden.

Im Folgenden werden nun die Losungen des gekopp8listems mit gleichen Massen
my und m, dargestellt, wobei anschlieRend durch VerandedergMassen schrittweise
eine Verstimmung des Systems erzeugt wird. Folgdtatameter wurden fur das Bei-
spiel verwendet:

M =mp =my=1Kg; c12=100 kg/s?;ck = 10 kg/s?;d1»,=0,1 kg/s;F12=1N
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a) Ergebnisse der Schwingung ohne Mistuningrs = my)

Mit den oben gewahlten Parametern erhalt man fargd&oppelte System die Eigenfre-

guenzen:
w =10 Hz (gleichphasige Schwingung, ,KD = 0%)
a» = 10,95 Hz (gegenphasige Schwingung, ,KD = 1Y)

Entsprechend der beiden auftretenden Schwingforiitnedas System werden auch die
anregenden Krafte gleichphasig (Fallgk,= 0°) und gegenphasig (Fall 2; = 180°) an-
gesetzt.

Amplitude [m]

—— Auslenkungmy = seeee Auslenkungm,

L gleichphasige Anregung gegenphasige Anregung
- 12

L1 11

l 1

no 0o

0z 0z

0.7 0.7

0é 0.4

05 1]

0.4 0.4

03 03
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Abbildung 2.19 Amplituden-Frequenzgang der Schwingng ohne Mistuning

Im Amplituden-Frequenzgang in Abbildung 2.19 wirdudich, dass die gleichphasige
Schwingung &) nur durch die entsprechende gleichphasige Anmgegiur Resonanz
gebracht wird, entsprechend regt die gegenphasigeeghing nur die gegenphasige
Schwingung &) an. Beide Massen haben stets die gleichen Andeliiuisie unterschei-
den sich nur in der Phase zueinander (im Fall 2).

Die beiden Schwingformen des gekoppelten Systemsrhaufgrund der Kopplung bzw.
der zusatzlich im Fall 2 wirkenden Fedeiacht unterschiedliche maximale Amplituden
in der Resonanz. Die Amplitude der gegenphasigéwiBgung betragt hier nur ca. 90%
der gleichphasigen Schwingung.
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Abbildung 2.20 Darstellungen der Schwingantworten lone Mistuning

In Abbildung 2.20 sind die Verlaufe der Auslenkungkargestellt. Es wird deutlich, dass
sich die Schwingformen nach der Form der Anregucigten, d.h. gleichphasige Anre-
gung fuhrt immer zu gleichphasiger Schwingung, ebefiihrt gegenphasige Anregung
nur zu gegenphasiger Schwingung, unabhéangig vomAdezgungsfrequenz. Im Reso-
nanzfall tritt ein Phasenversatz zwischen den amégn Kraften und der Schwingant-
wort von 90° auf.



42 2 Grundlagen und Uberblick tiber den wissenschhéficKenntnisstand

b) Ergebnisse der Schwingung mit Mistuning i, £ my)

Im Folgenden wird das System durch VeranderungMiessenwerte ,verstimmt®. Dies
geschieht Uber Variation eines Faktirssodass Mass®e; schrittweise grof3er und Masse
m, schrittweise kleiner wird. Entsprechend verandgch die Eigenfrequenzen der iso-
liert betrachteten Massen, wodurch sich der Verstimgsgrad des Systems nach (Gl.
2.19) ergibt.

+
ml=KEm0~%1=,/%
_1 - & +G
m =, - = | o

Die Federsteifigkeiten, Dampfungswerte und Krafteiden unverandert. Die Verstim-

mung des Systems hatte in gleicher Weise auch\doeation dieser Parameter gesche-
hen konnen. Zur besseren Ubersicht und zur Darsteller grundlegenden Effekte soll
hier allerdings nur die Variation der Masse verwetnglerden.

Zur Diskussion der maximal auftretenden Amplituadias verstimmten Systems, ist zu
beachten, dass sich die Amplitude des isoliertdiwigers ebenfalls mit Veranderung
des Massewertes andert. Die Amplitude verhalt siadiesem Fall umgekehrt proportio-

nal zur Eigenfrequenz. Die berechneten Amplitudes derstimmten, gekoppelten Sys-
tems missen deshalb je nach Verstimmungsgrad auftlokoretische) Amplitude der

jeweiligen isolierten Masse bezogen werden, umdhlisglich den Einfluss des Mistu-

nings auf die Amplitudentberhdhung im gekoppeltgst&n zu identifizieren.

(Gl. 2.28)

Abl - i - \/a :> ALnormiert = \/E DA& (Gl 229)
VA

Wy
Amplitude des isolirten normierte Amplitude des Schwin- Amplitude des Schwingers 1 i
Schwingers 1 gers 1im gekoppelten, verstimm- gekoppelten, verstimmten System
ten System

In Abbildung 2.21 und Abbildung 2.22 sind die Verfié& der Eigenfrequenzen und der
normierten Amplituden des gekoppelten Systems ihahlgigkeit des Verstimmungsgra-
des dargestellt. Im Frequenzverlauf wird deutlidass sich im Bereich geringer Ver-
stimmung bis ca. 4%, die Eigenfrequenzen des geltmpSystems kaum andern, im
Vergleich zu den isoliert betrachteten Eigenfregeen Ab einem Verstimmungsgrad von
ca. 5% gehen die Eigenfrequenzen des gekoppeltstier8y in die Eigenfrequenzen der
isoliert betrachteten Schwinger tGber. Das Phanoaemmit steigendem Verstimmungs-
grad auseinanderdriftenden Eigenwerte bzw. Eigga&azen (im engl. auch agenva-
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lue loci veering, ist unter anderem auch in den Beitrdgen von [8&i [54] und Gotting
[55] beschrieben. Im Bereich geringer Verstimmungmahiert demnach noch das
Schwingverhalten des gekoppelten Systems. Mit gestdem Verstimmungsgrad Uber-
wiegt zunehmend das Schwingverhalten des jeweil®ghwingers.
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Abbildung 2.21 Verlauf der Eigenfrequenzen in Abhégigkeit des Verstimmungsgrades

Der in Abbildung 2.22 dargestellte Verlauf der Artyden des verstimmten Systems
weist den in allen Literaturstellen angegebenenr&ldtar auf. Die maximalen Amplitu-
den wachsen mit zunehmendem Verstimmungsgrad @icleen ein Maximum und fal-
len dann wieder stetig ab. Ein lokales MinimuminstVerlauf dieser ,normierten* Amp-
lituden nicht zu erkennen, vielmehr nahern sichAhegplituden mit weiter ansteigendem
Verstimmungsgrad wieder asymptotisch den Ausgangswan.
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Abbildung 2.22 Verlauf der berechneten Amplituden n Abhéngigkeit des Verstimmungsgrades
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Auffallend in dem betrachteten Fall ist, dass derlauf der Amplituden gerade bei ca.
5% Verstimmungsgrad das Maximum erreicht, also @mdBereich (*markiert in
Abbildung 2.21), in dem die Eigenfrequenzen desogpklten Systems in die Eigenfre-
guenzen der isolierten Schwinger Ubergeht. Der iBerein dem das gekoppelte
Schwingverhalten noch dominant ist, die Eigenfrequdes gekoppelten Systems aber
dicht an einer Einzelfrequenz eines Schwingersajinstigt scheinbar die Ubertragung,
der insgesamt in das System eingebrachten Schwgsguergie auf diesen Schwinger
und fiihrt dadurch entsprechend zu hohen Amplituden.

Zur lllustration der Mistuningeffekte werden im §ehden zwei Falle betrachtet:
1. Das System bei 5% Verstimmungsgrad, da hier diégtén Amplitudeniberh6-
hung auftreten.
2. Das stark verstimmte System bei 20% Verstimmunglsgra

Verstimmungsgrad 5%

Abbildung 2.23 zeigt den Amplituden-Frequenzgang derstimmten Systems mit 5%
Verstimmungsgrad. Resonanz tritt nun unabhangig dem Anregungsfall in beiden
Schwingformen bzw. bei beiden Eigenfrequenzen Bufe Anregungsform regt nicht
mehr ausschlie3lich den entsprechenden Knotendasden an. Die Amplituden sind
jedoch stark verschieden. Die grofdten Amplitudestetr immer noch dann auf, wenn
Phasengleichheit zwischen Anregung und Schwingestehbt.
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Abbildung 2.23 Amplituden-Frequenzgang des verstimiien Systems (Verstimmungsgrad 5%)
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In den Resonanzpunkten haben die Schwinger uniedicihe Amplituden, d.h. es
kommt zur Lokalisierung der Schwingung. Es tritteemaximale Amplitudentberhéhung
von ca. 117% bei der gleichphasigen und ca. 124%dvegegenphasigen Anregung auf.

Gleichphasige Anregung mi2=cy Gegenphasige Anregung niltoy,

1
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Zeit ' Zeit
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Abbildung 2.24 Darstellungen der SchwingantwortenVerstimmungsgrad 5%)

In den Verlaufen beider Schwinger in Abbildung 2t&8en bei bestimmten Anregungs-
frequenzen Stellen mit Null — Ausschlag auf, wakda@ Schwingungstilgung zurtickzu-
fuhren ist. An diesen Stellen dreht sich die Plthsses Schwingers um 180°. Das bedeu-
tet, dass in dem oben dargestellten Fall (Abbild@r28 linke Seite) beide Schwinger
aufgrund der gleichphasigen Anregung @ex 10,5 Hz gleichphasig schwingen und fir
Q > 10,5 Hz gegenphasig schwingen, weil sich diesPhan Schwinger 2 (blau) um
180° gedreht hat. B& = 11,2 Hz dreht sich dann die Phase von Schwifigeot) um
180°, d.h. die Massen schwingen nun wieder gleiabjgh Aufgrund dieses Verhaltens
folgt die Schwingung bei einer Anregungsfrequenzseien den Eigenfrequenzen nicht
der Anregungsform, sondern schwingt genau diedgegangesetzt.
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Verstimmungsgrad 20%
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Abbildung 2.25 Amplituden-Frequenzgang des verstimten Systems (Verstimmungsgrad 20%)
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Abbildung 2.26 Darstellungen der Schwingantwortenyerstimmungsgrad 20%
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Abbildung 2.25 und Abbildung 2.26 zeigen die Zusanh#@inge fir das stark verstimmte
System mit 20% Verstimmungsgrad. Es gelten priefiglie gleichen Aussagen, wie bei
geringer Verstimmung. Es wird jedoch deutlich, ddas Schwingverhalten des Systems
hauptséachlich von dem Schwingverhalten der jewalds isoliert betrachteten Massen
gekennzeichnet ist. In Abbildung 2.21 zeigt siclelis, dass die beiden Eigenfrequenzen
des Systems im Prinzip den Eigenfrequenzen deieiiten Massen entsprechen und im
Amplituden-Frequenzgang in Abbildung 2.25 wird diebt dass nur jeweils die Masse in
Resonanz ist, deren Eigenfrequenz der Anregungsfremgleich ist.

Ein Einfluss der Anregungsform (gleich- oder gedeasgyg) auf die Schwingform ist
nicht mehr erkennbar. Die Kopplung hat demnach kaoth einen Einfluss auf das
Schwingverhalten des Systems.

Die hier dargestellten Aussagen, beschreiben diediggenden Phdnomene des Schwin-
gungsverhaltens eines verstimmten Systems. Dieclweeten Zahlenwerte flr Eigenfre-
guenz, Verstimmungsgrad und Amplituden gelten urdie Parameter des gewdahlten
Beispiels des einfachen Zwei-Massen-Systems urldnsalcht auf die komplexen geo-
metrischen Verhaltnisse eines Turbinenrades verakgnert werden.

Die genannten Effekte, wie Frequenzverschiebungpltmdeniberh6éhung, Lokalisie-
rung und die Phasenbeziehung zwischen AnregungsSahwingform in Abhangigkeit
des Verstimmungsgrades werden im Abschnitt 5 aefZlistande realer, verstimmter
Radialturbinenréder bezogen.
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3 Berechnung der Schwingbeanspruchung radia-
ler Turbinenrader

3.1 Vorbemerkung

Die Ermittlung der zu erwartenden maximalen Schweanspruchungen der Turbinen-
schaufeln ist die wesentliche Aufgabe zur Sichéustg der Betriebsfestigkeit. Als Be-
wertungsgrofRe fur die Schwingsicherheit sind die dieer angeregten Eigenfrequenz
auftretenden Spannungsamplituden (engl. alternasimgss) malfigeblich. Schlie3lich
muss fur eine Bewertung der Zuverlassigkeit denkstir der Vergleich mit den entspre-
chenden zulassigen Dauerschwingfestigkeiten enfolge

In Abschnitt 2 sind die wesentlichen Grundlagerchesben, die notwendig sind, um in
numerischen Rechnungen die Reaktion des Turbinearbdi erzwungenen Schwingun-
gen zu ermitteln. Neben der Beschreibung des Sgwsnhaltens des Turbinenrades
muss das Berechnungsmodell auch die wesentliclgmBehaften der anregenden Krafte
und der Strukturdampfung wiedergeben. In diesentihigt soll ein Berechnungsmodell
vorgestellt werden, mit dem es maoglich ist, dieezwartenden kritischen Schwingbean-
spruchungen zu ermitteln. Das Modell soll relaiivfach sein, so dass es fir die Anwen-
dung im Designprozess schnell auf eine grofRere Mrema Designvarianten angewendet
werden kann. Dabei sollen die kritischen Schwingien identifiziert und bezuglich ihrer
YJAnregbarkeit” bewertet werden, so dass grundlegddahweise fir die Gestaltung von
Turbinenschaufeln abgeleitet werden kénnen. Sdidie(sollen zur Verifizierung des
Berechnungsmodells die Ergebnisse mit Messunge8dewringbeanspruchung von ver-
schiedenen Turbinenradern verglichen werden.

3.2 Berechnungsmodell zur Analyse erzwungener
Schwingungen

Zur Durchfuhrung der Analyse sind mehrere Teilsthrerforderlich, die im Folgenden
beschrieben werden sollen:

1. Erstellung einer (beliebigen) Turbinenradsektorgewi® (Schaufel mit Nabenkdrper,
optional auch mit Wellensttick) im CAD Programm (Abbng 3.1).
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Abbildung 3.1 CAD-Modell des Turbinenradsektors

2. Vernetzung des Turbinenradsektormodells, wobeiSi¢raufelbereich feiner vernetzt

wird, da hier mit den wesentlichen Dehnungen undfdrenungen zu rechnen ist
(Abbildung 3.2).

RS SRR
RS

Abbildung 3.2 Darstellung des FE-Netzes des Turbimeadsektors

3. Zusammensetzen des Turbinenrades aus mehrerenrSekto einem zyklisch —
symmetrischen Vollmodell (Abbildung 3.3). Ein Sekist mit ca. 10000 Elementen
héherer Ordnung vernetzt, fur die Rechnung desnvdells ergibt das einen Frei-
heitsgrad von ca. 550000.
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Abbildung 3.3 Darstellung des FE-Netzes des inteden Turbinenrades

4. Modalanalyse zur Ermittlung der Schwingformen undeBfrequenzen (Resonanz-
punkte) des Systems mit der Mode-Superposition- g Abbildung 3.4).
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Es werden alle Eigenfrequenzen bestimmt, die inh2aklbetriebsbereich der Turbi-
ne durch die erste Leitgitteranregungsordnung @&gjeverden konnen.

Noax LZ e

f — _ max
eigen_max 60

Abbildung 3.4 Darstellung einer Schwingform aus deModalanalyse des Rades

Damit kann ein Campbell-Diagramm fiir verschiedeagditter-Laufradschaufelzahl
- Kombinationen fur die mdglichen Resonanzstellestedit werden.

5. Analyse der erzwungenen Schwingungen an den zuwattelten Resonanzpunkten
mit einer harmonischen Kraftanregung (Harmonic Rasp Analysis, HRA). Ent-
sprechend der Mode-Superposition-Methode werden zailor berechneten Eigen-
schwingformen fiir die Berechnung der Strukturantweagrunde gelegt. Es wird ein
einheitlicher Dampfungsgrad va@h= 0,510 fur alle Berechnungen vorgeben.

Die Krafteinleitung geschieht dabei an allen Schhintrittskanten identisch mit ei-
ner Einheitskraft in Umfangsrichtung. Die Kraft @igleichmafR3ig auf die Eintritts-
kante jeder Schaufel verteilt. Die Kraftamplitudefiir alle Schaufeln identisch.

Das Rad wird bei der Berechnung als stillstehenttabktet. Einflisse auf das
Schwingverhalten durch gyroskopische Effekte (KRiselwirkung, Prazision) wer-
den daher nicht bertcksichtigt. Entsprechend muaben die Krafte als umlaufende
Welle gemaR den Ausfuhrungen im Abschnitt 2.3 madewerden. Zur Erfullung
der Resonanzstellenbedingung (Gl. 2.10) bzw. dersgfrichtigen Anregung der
Radschwingformen ist es erforderlich, zwischen Hediften an den Schaufeln eine
Phasendifferenz entsprechend der Knotendurchmesseigeben. Dies kann durch
die Einstellung von Real- und Imaginarteil der Keafealisiert werden. Mit (GI. 3.1)
lasst sich die Kraftverteilung an den Schaufelrsr@ichend des gewtinschten Kno-
tendurchmessers vorgeben (Abbildung 3.5).
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(Gl. 3.1)

Kraftanregung KD 6

Abbildung 3.5 Schematische Darstellung der Kraftveieilung bei unterschiedlicher Knotendurchmes-
seranregung

6. Auswertung der komplexen Amplituden bezuglich deximalen Schwingbeanspru-
chungen (von Mises Vergleichsspannungen) bzw. Attswg der Ausschlage an
verschiedenen Phasenwinkeln der SchwingperiodedemVerlauf der Schwing-
amplituden der Schaufeln im Rad darzustellen. BusFeichend kontinuierliche Dar-
stellung einer gesamten Schwingperiode kann sckoeiber Schrittweite des Pha-
senwinkels von 10° — 15° erreicht werden.

3.3 Bemerkungen zu den Grenzen des Modells

Zur effektiven Anwendung im Designprozess basied drgestelite Modell auf einigen

Idealisierungen. Sie sollen im Folgenden kurz diskuwerden.

Die (ideale) Schaufel- und NabenkérpergeometrieTdebinenrades wird exakt abgebil-

det. Aufgrund der leistungsstarken CAD und CAE Paogne sowie der Schnittstellen ist
eine Vereinfachung der Schaufelgeometrie nicht ratlig. Einige Geometriedetails am
Nabenkdrper, die keinen wesentlichen Einfluss ad 8chwingverhalten, insbesondere
der Schaufeln haben, kdnnen im FE-Modell vereirtfagirden.

In allen durchgefiihrten Rechnungen ist das Turbatenicht eingespannt. In der Realitat
ist das Turbinenrad Uber die angeschweil3te Welledem Verdichter verbunden und in
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den hydrodynamischen Gleitlagern gelagert. Einétéesnahe Modellierung der Bedin-
gungen in den Gleitlagern ist nahezu unméglichgdidagenauen betriebsabhéngigen Be-
dingungen in den Lagern unbekannt sind. In Absti3Mt wird der Einfluss unterschied-
licher Lagerungsbedingungen flr das Turbinenradrsotht und gezeigt, dass die Identi-
fizierung der kritischen Schaufelmoden durch eireef nicht eingespannte Lagerung
moglich ist. Die Modellierung der Turbine ohne Wellind ohne Einspannung ist dem-
nach ausreichend fur die in dieser Arbeit angetgrefntersuchungen der kritischen
Schaufelmoden.

Als wesentliche Unbekannte in der Modellierung reiisdie Verteilung und Grol3e der
anregenden Schaufelkrafte angesehen werden. Messwog Kraftverteilungen auf den
Schaufeln im Betrieb sind in Turbinenradern dieGedl3enordnung nahezu unmoglich.
Zur numerischen Bestimmung der stromungsinduzierntestationdren Druckkréfte, die
auf die gesamte Schaufeloberfliche wirken, sindwendige, zeitintensive CFD-
Simulationen notwendig, die fir jeden moglichen ddasizpunkt im Campbell-
Diagramm durchgefuhrt werden mussten. Da die Stngswerhaltnisse in der Turbine
vom Schaufeldesign selbst abhangen, kann fir jegggDvariante eine gesonderte CFD-
Simulationen notwendig werden. Im Auslegungsprozess. bei der strukturmechani-
schen Bewertung einer Vielzahl von Designvariamsediese Vorgehensweise zum heu-
tigen Stand der Rechentechnik keinesfalls prakékdarchfiihrbar. Unter der Annahme,
dass die Anregung des Turbinenlaufrades hauptsécliurch die Leitgitterschaufeln
verursacht wird, ermdglicht das Modell mit einenligitslast an den Schaufeleintrittskan-
ten zumindest qualitativ die Abbildung der weseh#in Interaktionseffekte zwischen
Leitgitter und Laufrad. Die Annahme einer harmohismregenden Kraft ist ebenfalls
eine Vereinfachung, jedoch fur die dominierendeefynng durch die nahezu gleichma-
Big am Umfang verteilten Leitgitterschaufeln und kenstanter Drehzahl des Laufrades
fuhrt diese Vorgehensweise zu guten Ergebnisseneifié vergleichende Analyse der
Schaufel- bzw. Radschwingformen verschiedener Dgaiganten ist die Vorgehenswei-
se anwendbar.

Gleiches gilt fur die Wahl des Dampfungsgrades Stenktur. Die Ausfuihrungen in Ab-
schnitt 2.5 zeigen, dass der Dampfungsgrad furcthieddene Turbinendesignvarianten
und Schwingformen zwar klein ist, aber relativ ktaariieren kann. Die Dampfung ist
von der Schwingform und somit auch vom Schaufeggresibhédngig und kann praktisch
erst in Versuchen mit Prototypen ermittelt werdere Annahme eines Wertes, der fir
alle Schaufelmoden gleich ist, ist aber konform dat Annahme einer Einheitslast fur
alle Schwingformen. Unter Annahme eines linearehnwtgungssystems existiert fol-
gender Zusammenhang zwischen SchwingbeansprucKuaiamplitudeF, und Damp-
fungsgradD:
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FO
aSchwingung~ B

(Gl. 3.2)

Sollten aus weiterfihrenden Untersuchungen und MegEn genauere Kenntnisse Uber
die anregenden Krafte bzw. DampfungseigenschafersStruktur vorhanden sein, kon-
nen die mit dem Modell berechneten Beanspruchuoiee weiteres entsprechend ska-
liert werden. Veradnderung der Kraftverteilung bawchtlineare Effekte werden jedoch
nicht bertcksichtigt.

Unter realen Betriebsbedingungen hat die Rotafideltkraftversteifung und spin softe-
ning-Effekt) sowie die Temperaturabhangigkeit delgl&luls einen Einfluss auf die Stei-
figkeit bzw. Eigenfrequenzen der Struktur. Abbildud\6 zeigt beispielhaft die Anderung
der Frequenz des Schaufelmode 1ldurch den Einflessfdtation (Fliehkraft und gyro-
skopische Effekte) und der (angenommenen) Bautgléesatur. Bezogen auf die Schau-
felfrequenz bei 20°C und ohne Rotation erhdht diehSchaufelfrequenz des rotierenden
Rades bei Maximaldrehzahl um ca. 2,5%. Bei hoh@emperaturen sinkt die Eigenfre-
guenz wiederum um ca. 5% ab.
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Abbildung 3.6 Einfluss von Fliehkraft und Bauteiltemperatur auf die Schaufelfrequenzen
(Bsp.: Schaufelmode 1, berechnet am beidseitig eegpannten Turbinenradsektor)

Da sich die Effekte teilweise gegeneinander aufhelmel das grundlegende Schwingver-
halten dadurch nicht verfalscht wird, werden alecRhungen unter Raumtemperatur und
ohne Rotation gerechnet. Somit ist auch eine besgergleichbarkeit der numerischen

Ergebnisse verschiedener Schwingformen gegeben.
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3.4 Betrachtung verschiedener Einspannbedingungen

Das Schwingverhalten eines radialen Turbinenrastelsereits in Abschnitt 2.2 beschrie-
ben worden. Das Kopplungsdiagramm mit den Eigenfagen des nicht eingespannten
Turbinenrades ist in Abbildung 2.4 dargestellt.dissem Abschnitt sollen nun die be-
rechneten Schwingbeanspruchungen beschrieben wendetiabei auf verschiedene Ein-
spannbedingungen fir das Turbinenrad eingegangeteweln Abbildung 3.7 sind vier
verschiedene Einspannbedingungen fur das zu uote¥sde Turbinenrad dargestellt:
Turbinenrad frei, Turbinenrad fest eingespannt avergang zur Welle, Turbinenrad mit
Welle frei, Turbinenrad mit Welle eingespannt amlireende.

Fixinx,y, z

...mit Welle frei

Abbildung 3.7 Darstellung verschiedener Einspannbddgungen fir das Turbinenradmodell

Keine der vier Varianten kann die realen Eigendelnader Welle in den Gleitlagern wie-
dergeben. Sie stellen eher die (stark UbertriejeGeanzfalle der wahren Einspannbe-
dingungen dar.

Die ermittelten Eigenfrequenzen, geordnet nach &mirchmesser fur alle vier Ein-
spannbedingungen, sind im Kopplungsdiagramm Abhgd®.8 dargestellt. Ein Ver-

gleich zeigt deutlich, dass die Schwingformen aleizdnotendurchmessern nicht mehr
von der Einspannbedingung beeinflusst werden. Ehawfeldominanten Schwingformen
verandern sich nicht.
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Abbildung 3.8 Kopplungsdiagramm fir verschiedene Hispannbedingungen

Der Einfluss auf die Schaufelschwingungen ist aglgimom Verhaltnis der Schaufelstei-

figkeit zur Steifigkeit des Nabenkorpers. Schwingsumtersuchungen an Dampfturbinen-
laufstufen verschiedener Konfigurationen von Keltan [75] zeigen den Zusammenhang
zwischen der Steifigkeit der Radscheibe (Nabenké&mopnd den Eigenfrequenzen der
KD Schwingformen einer Schaufelmodefamilie, deressatisch in Abbildung 3.9 darge-

stellt ist.

Mit zunehmender Steifigkeit verringert sich der gegpitige Einfluss der Schaufel-
schwingungen. Bei starrer Nabe sind die Schaufelsgungen voneinander entkoppelt.
Aufgrund der Geometrie und Masseverhaltnisse istN##enkdrper bei Radialturbinen
deutlich steifer als die Schaufeln. Daraus folgtssdnur Schwingformen mit niedriger
KD-Anzahl beeinflusst werden. Lediglich KDO und KXchwingformen werden durch
Modellierung der Welle und der verschiedenen Einspadingungen beeinflusst, bzw. es
kommen weitere Schwingformen der Welle hinzu, disg&l aber unkritisch fur die
Schaufelschwingungen, da sie diese nicht beeilusBie verschiedenen Einspannbe-
dingungen beeinflussen demnach lediglich die Scipwngen der Nabe und der Welle,
die keine Schwingungen gré3er KD1 in dem schauélesmten Frequenzbereich ausfih-
ren konnen.
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Abbildung 3.9 Schematischer Zusammenhang zwischeraNensteifigkeit und Eigenfrequenzen der
KD Schwingformen (nach Kellerer [75])

Die fur alle Eigenschwingformen berechneten Schia@mpspruchungen in Abbildung
3.10 bestatigen die Aussage. Bei den kritischera&elmoden gibt es keine signifikan-
ten Anderungen in den Beanspruchungswerten beinderten Einspannbedingungen.
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Abbildung 3.10 Berechnete Beanspruchungen bei vetsiedenen Einspannbedingungen

Es zeigt sich ebenfalls deutlich, dass fur diesgbifienrad die Schaufelmode 4 und 6 die
hochsten Beanspruchungswerte aufweisen und dasnili@lkritischen Schwingformen
identifiziert werden kénnen. Daneben zeigen aueh Sthaufelmodefamilien 2 und 3
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relativ hohe Werte, wohingegen die Schaufelmoddiami und 5 im Vergleich dazu nur
sehr geringe Schwingbeanspruchungen aufweisenB&senderheit bei Schaufelmode-
familie 5 wurde bereits kurz im Abschnitt 2.2 angeshen. Die Beeinflussung durch die
relativ stark ausgepréagten Nabenschwingungen kanmdch auch zu unkritischen Be-
anspruchungen in den Schaufelschwingungen fuhregme Biskussion tber die Anreg-
barkeit von verschiedenen Schaufelmoden folgt ischinitt 3.6.

Abschlie3end lasst sich aus den Darstellungen eleschiiedenen Einspannbedingungen
und zur Modellierung der Welle schlussfolgern, déssdie Identifikation und fur die
weitere Untersuchung der kritischen Schaufelmoderivibdellierung des Turbinenrades
ohne Welle ausreichend ist und auch die Einspanmipedg keinen dominierenden Ein-
fluss hat. Alle weiteren Untersuchungen sind damrnicht eingespannten Turbinenrad
ohne Welle durchgefihrt.

3.5 Einfluss des Knotendurchmessers auf die Schwing-
beanspruchung

In Abbildung 3.8 und Abbildung 3.10 ist bereits @mkbar, dass die Anzahl an Knoten-
durchmessern einen Einfluss auf die Eigenfrequennendie resultierenden Schwingbe-
anspruchungen hat. Die Auswirkungen sollen nun amsdel der kritischen Schaufel-

modefamilie 4 genauer untersucht werden.

In Abbildung 3.11 sind die zur Schaufelmodefamdliggehdrenden Eigenfrequenz- und
Beanspruchungswerte, bezogen auf den Knotendursemesngegeben. Die Schwing-
formen mit KD1 und KD3 - KD6 befinden sich in einessmhr engen Frequenzbereich von
ca. 9200 Hz bis 9350 Hz. Die Schwingbeanspruchutiggan in einem Bereich von ca.
90% - 100% des Maximalwertes, der bei KD 6 errewintl. Die Eigenfrequenz der KD2
Schwingform liegt mit 9501 Hz deutlich héher, dieaBispruchung liegt aber ebenfalls
bei 90% vom Maximalwert.



58 3 Berechnung der Schwingbeanspruchung radialerifemiader

O Frequenzwe Bl Spannungswe

9550 s 1.00
9450 - 0.90 §°
[ =
9350 . - 080 €
| Q
—~ 9250 - 070 %
= 5
N 9150 - 060 @
[}] N
a?.; 9050 - 050 &
£ 8950 040 @
O 3
80 2
w8850 030 g
=
N ©
8750 020 g
8650 - 010 3

8550 T - 0.00

0 1 2 3 4 5 6
Knotendurchmesser

Abbildung 3.11 Eigenfrequenzen und Beanspruchungeim Abhangigkeit des Knotendurchmessers
der Schaufelmodefamilie 4

In Abbildung 3.12 sind die zur Mode 4 KDO bereclemeErgebnisse dargestellt. Die Dar-
stellung der Verschiebungen in Umfangsrichtung d&r Schaufeln zeigt, dass die
Schwingform eine KDO Schwingform ist (es bestehin K@hasenunterschied zwischen
den Schaufelschwingungen). Ausschlie3lich die KDBe§§ung fuhrt hier zu einer signi-
fikanten Schwingbeanspruchung. Bei Anregung in Fean KD1 bis KD6 entstehen
keine wesentlichen Beanspruchungen. Gleiches gipeechend fir alle weiteren KD
Schwingformen. In Abbildung 3.13 sind die Ergebeidsir die KD2 Schwingform
dargestellt.

Die Ergebnisse bestatigen die Forderung der Phiselnigeit zwischen Schwingform
und Anregungsverteilung als notwendige Resonanajedo.
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Abbildung 3.12 Schwingform, Schaufelauslenkungen uhBeanspruchungen fir das verstimmte Tur-
binenrad, Schaufelmode 4, KDO, 8550 Hz
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Abbildung 3.13 Schwingform, Schaufelauslenkungen uhBeanspruchungen fir das verstimmte Tur-
binenrad, Schaufelmode 4 KD2, 9501 Hz

Besonders auffallig ist, dass die KDO Schwingforih 8680 Hz relativ weit von den Ei-
genfrequenzen der anderen KD Schwingformen (ca.098@) entfernt liegt. Die
Schwingbeanspruchung liegt hier nur bei ca. 50%Migsimalwertes, der in der Schau-
felmodefamilie 4 bei KD6 auftritt. In Abbildung 31sind die Schwingformen KDO und
KD6 gegenubergestellt.

— >
119gSbunNgaIydSIaN

Abbildung 3.14 Schaufelmode 4: a) KDO (8580 Hz) D6 (9351 Hz)

Der wesentliche Unterschied in den Schwingformeénns Schaufeleintrittsbereich er-

kennbar. Die KD6 Schwingform weist hier eine detlhdhere Mobilitat auf, wodurch

sich eine grol3ere Anregbarkeit der Schwingform lkdiBthrungen des Leitgitters ergibt.
Der Einfluss wird in Abschnitt 3.6 noch detailliertoeschrieben.

Das Beispiel der Schaufelmodefamilie 4 zeigt, dhsDifferenzierung der Schwingfor-

men nach den Knotendurchmessern fur die zu erwdgteS8chwingbeanspruchungen im
Betrieb einen grof3en Einfluss hat, denn mit (GlO2 kann nun eine gewisse Leit- Lauf-
schaufelkombination gewdahlt werden, so dass gaf@feangeregt wird. Fur die Schau-
felmodefamilie 4 dieser Turbine bedeutet dies daeluzierung der maximalen Bean-
spruchungen auf 50%. Diese Aussage kann jedoch warhllgemeinert werden, denn
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die Verhaltnisse sind fir die jeweiligen Schwingf@n unterschiedlich. So gelten z.B.
fur die ebenfalls als kritisch angesehene Schawiéfamilie 6 die Verhaltnisse in

Abbildung 3.15. Hier ist in den resultierenden Bganchungen kein nennenswerter Un-
terschied zwischen den KD Schwingformen zu finddimgegen zeigen die Ergebnisse
fur die Schaufelmodefamilie 1 in Abbildung 3.16 efadls einen grof3en Unterschied
zwischen den Beanspruchungen der einzelnen KD Sdfovimen. Im Gegensatz zu den
Verhaltnissen bei der Schaufelmodefamilie 4 trgr Hbei KDO die maximale Beanspru-
chung auf, wobei alle weiteren KD Schwingformen &ei 50% des Maximalwertes lie-

gen.

Eigenfrequenz[Hz]

Abbildung 3.15 Eigenfrequenzen und Beanspruchungeim Abhangigkeit des Knotendurchmessers
der Schaufelmodefamilie 6

Eigenfrequenz[Hz]

Abbildung 3.16 Eigenfrequenzen und Beanspruchungeim Abhangigkeit des Knotendurchmessers
der Schaufelmodefamilie 1
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Eine genaue Analyse der unterschiedlichen Knotedaesser der Schwingformen ist
demnach notwendig, um nach (Gl. 2.10) eine Vorabbswazulglich der Leit- und Lauf-
schaufelkombinationen zu treffen, um bei den alsiskh erkannten Schwingformen
moglichst kleine Amplituden zu erreichen, ohne diess Laufraddesign gedndert werden
MUSS.

Da die Schaufelmodefamilie 4 fur dieses Rad alsskh angesehen werden muss, kon-
nen die im Betrieb auftretenden Schwingbeansprugdimurch Auswahl eines Leitgit-
ters, dass nur KDO anregt, um 50% reduziert werden.

Gerade hier wird deutlich, dass fur die schwingsitdgere Gestaltung und Bewertung
von Radialturbinen das Schwingungsverhalten desai@ades unter Einbeziehung der
Knotendurchmesser betrachtet werden muss. Die Beueg der Schwingbeanspruchun-
gen an einem einzelnen Turbinensektormodell istesiésprechend nicht ausreichend und
kann nur einen relativ groben Uberblick verschaffen

3.6 Merkmale kritischer Schaufelmoden und Ableitung
von Gestaltungsrichtlinien

Die Identifikation der kritischen Schaufelmoden este wesentliche Voraussetzung fur
die schwingungssichere Auslegung von Turbomaschifénradiale Verdichterlaufrader
sind unter anderem in den Arbeiten von Singh [8roebn Wang [56] entsprechende
Vorschlage aufgezeigt, die teilweise noch auf vdaeihten Geometriemodellen basieren
und somit nicht alle Eigenfrequenzen mit der edolidhen Genauigkeit erfasst werden.
In der Literatur sind kaum Informationen zu Gestadishinweisen zur Reduzierung der
Amplituden zu finden. Kushner gibt in seinen Untetsungen in [57] einen groben
Uberblick tber einige allgemeine Zusammenhange.®@iénde liegen vor allem darin,
dass gerade bei den komplexen Geometrien der Bésdinag von Turbomaschinen eine
Verallgemeinerung der Aussagen sehr schwierig ist.

Aufgrund der Vielzahl an Eigenfrequenzen eines Thamirades ist es fur den Ausle-
gungsprozess sowie fur die experimentelle Ermifluder Schwingbeanspruchungen
notwendig, sich auf einige als kritisch erkanntbgdelmoden zu konzentrieren.

Auf die in Abbildung 3.10 dargestellten Unterscl@ad den berechneten Schwingbean-
spruchungen der verschiedenen Schaufelmoden &bschnitt 3.5 bereits hingewiesen
worden. Da in dem Berechnungsmodell Dampfung, Bafgsamplitude und Belastungs-
form fir alle Eigenfrequenzen identisch sind, misde unterschiedlichen Beanspru-
chungen in der Schwingform des Schaufelmode skdggn.
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Hohe Schwingbeanspruchung resultiert im Wesenttichgs zwei Eigenschaften einer
Schwingform:

1. Anregbarkeit einer Schwingform
2. Starke Verschiebungsgradienten in der Schwingfatm, hohe Biegebeanspru-
chung

Die Anregbarkeit einer Schwingform ist abhangig vdar Ubereinstimmung von
Schwingform und der ,Form der Anregung®. Wenn dmeegenden Krafte an sehr mobi-
len Bereichen der Schaufel gleichgerichtet zur Bpwg wirken, so lasst sich die ent-
sprechende Schwingform gut anregen. Die dominienrerainregenden Kréafte werden
durch die stromungsinduzierte Wirkung der Leitggthaufeln verursacht und wirken
hauptsachlich in Umfangsrichtung im Laufschaufetéiisbereich. Bei den numerischen
Berechnungen greift die Kraft, wie oben beschrielgdgichmaldig und ausschliel3lich an
der Schaufeleintrittskante an. Die Griinde fur dikseahme wurden bereits in Abschnitt
3.3 diskutiert. Diese Art der Modellierung flhrti B&chwingformen mit relativ grof3er
~.Bewegung“ im Schaufeleintrittsbereich zu einer @éolschwingreaktion.

Die Starke der Verschiebungsgradienten fihrt uetbdr zu den Beanspruchungen im
Bauteil. Bei den relevanten Schwingformen von Radibinenschaufeln, die zu ver-
schiedensten Biegungen der Schaufel fihren, befisiteh die Orte der grof3ten Bean-
spruchung in der Regel im Schaufelaustrittsberedehhier die Schaufeln am dinnsten
sind und deshalb grof3e Biegeverformungen auftr@enmaximale Wert und die Vertei-
lung der Beanspruchung hangen jedoch von der Sglfovim im Einzelnen ab und sind
daher direkt abhangig von der Gestalt der SchaAfgildung 3.17 illustriert die getrof-
fenen Aussagen nochmals.

Bereich der kritischer
Schaufelwechselbean-
spruchung

Kritischer Bereich fur di
Anregbarkeit der Schaufel

a) Verschiebungsbetrag b) v. Mises Vergleichsspannung

3.17 Kritische Schaufelbereiche fiir a) Anregbarkeitund b) Schaufelbeanspruchung
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In Tabelle 3.1 sind die Ergebnisse der Schaufelnfote 6 des betrachteten Turbinen-
laufrades zusammenfassend dargestellt und mitrectspnden Bemerkungen versehen.

Tabelle 3.1 Zusammenstellung der Analyse des Schatrhode 1 bis 6

Schwingform
(Darstellung des Verschiebungsbetrag Bemerkung
keine Verformung im Eintrittsbereich
(geringe Anregbarkeit durch Leitgit-
tereinwirkung)
relativ grol3er schwingender Schaufel-
bereich, jedoch kleine Verformungs-
gradienten (kleine Beanspruchung)
relativ unkritische Schwingform

Schaufelmode 1

Verformung im Eintrittsbereich (An
regbarkeit durch Leitgittereinwirkung
gegeben)
schwingender Schaufelbereich  mit
zusatzliche Knotenlinie fuhrt zu gro-
Reren Verformungsgradienten
kritische Schwingform

Schaufelmode 2

Verformung im Eintrittsbereich (An-
regbarkeit durch Leitgittereinwirkung
gegeben)

schwingender Schaufelbereich mit
zusatzlichen Knotenlinien fuhrt zu
grolReren Verformungsgradienten
kritische Schwingform

Schaufelmode 3

Verformung im Eintrittsbereich (An-
regbarkeit durch Leitgittereinwirkung
gegeben)

Schwingung ist auf kleinen Schaufelt
bereich an der Schaufelspitze konzent-
riert, dies fuhrt zu sehr hohen Verfor:
mungsgradienten an dinnen Schaufel-
bereichen

sehr kritische Schwingform

Schaufelmode 4
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Fortsetzung Tabelle 3.1

Schwingform

(Darstellung des Verschiebungsbetrag Bemerkung
; Verformung im Eintrittsbereich (An-

regbarkeit durch Leitgittereinwirkung
gegeben)
Schwingung ist auf den gesamten
Schaufelbereich verteilt, zusatzlich
fuhrt die Nabe und Radrtckseite eben-
falls gro3e Schwingbewegung aus,
dies fuhrt zu relativ kleinen Verfor-
mungsgradienten
relativ unkritische Schwingform

Verformung im Eintrittsbereich (An-
regbarkeit durch Leitgittereinwirkung
gegeben)

Schwingung ist auf kleinen Schaufel;
bereich an der Schaufelspitze konzent-
riert, dies fuhrt zu sehr hohen Verfort
mungsgradienten an diinnen Schaufel-
bereichen

sehr kritische Schwingform

Schaufelmode 5

Schaufelmode 6

Fur die Auslegung kénnen hieraus einige Gesichtgpubeziglich der schwingungssi-
cheren Gestaltung von Turbinenschaufeln abgele#etien. In Anbetracht der Komple-
xitdt verschiedenster Schaufelgestaltungen koneeliglich grundséatzliche Aussagen
Uber die Einflussméglichkeiten auf die Schwingb@anshung getroffen werden. Sie
stellen dennoch eine erste Orientierung fur diea8t#igestaltung dar.

* Die Mobilitdt der Schaufel im Eintrittsbereich musdgin gehalten werden. In der
Regel kann dies durch Versteifung bzw. Verdickueg 8chaufel im Nabenbereich
am Eintritt erreicht werden (Abbildung 3.18). Zudih hat der Nabenbereich zwi-
schen den Schaufeln einen versteifenden Einflusgdevhe Radialturbinen fir den
Einsatz in Abgasturboladern haben jedoch in dereRetn sogenanntes Webbing-
Design, d.h. der Bereich zwischen den Schaufelausgespart, um das Tragheits-
moment fur ein besseres Beschleunigungsverhalteedurieren. Die versteifende
Wirkung fir die Schaufel kann dann nur Gber dietélesler Schaufel selbst erreicht
werden. Durch eine Krimmung der Schaufeleintrittégkan Umfangsrichtung kann,
ohne negativen Einfluss auf die stromungsmechaarmségenschaften das Biegewi-
derstandsmoment der Schaufel im Eintrittsbereibbl@rwerden.
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Versteifende Wirkung fiir den n-
trittsbereich durch Schaufeldicke

In Umfangsrchtung gekriimmt
Schaufeleintrittskante

Webbingbereich zischer

den Schaufeln

Abbildung 3.18 Konstruktiver Einfluss auf die Mobilitdt am Schaufeleintritt

 Die Beeinflussung bzw. Reduzierung der Beansprugheiner Schwingform ist
weitaus komplizierter, weil sie direkt von der Gatstler Schwingform abhangt und
eine beliebige Versteifung bzw. Verdickung der $¢@bnicht zwangslaufig zu einer
Reduzierung der Beanspruchung fuhrt. Da die Wirdadiung (Krimmung) der
Schaufel hauptsachlich durch die aerodynamischeiorderungen bestimmt wird,
wird in den meisten Fallen lediglich mit einer I¢d@ Anpassung der Dickenvertei-
lung auf die kritische Schwingbeanspruchung reagier

Beeinflussung der Bn-
spruchung durch Dicke an
der Schaufelspitze und

e,
durch Veranderung der \ Beeinflussung der e-
Winkelverteilung guenzen durch Form der
\ +— Austrittskante (Meridian-
/ kontur) und durch Dicke im
. Schaufelnabenbereich

Abbildung 3.19 Konstruktiver Einfluss auf die Schadelfrequenz und Beanspruchung am Schaufel-
austritt

Eine systematische Untersuchung der AbhangigkeiSdawingbeanspruchung von
verschiedenen Geometrieparametern zeigt jedocls, slek die Schwingbeanspru-
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chungen (der kritischen héheren Schwingmoden) astebedurch Veranderung der
Dicke an der Schaufelspitze und vor allem durchdvWderung der Winkelverteilung
der Schaufel beeinflussen lassen, wohingegen dienftequenzen relativ leicht
durch Anpassung der Dicke im Nabenbereich und ddielGestalt der Austrittskan-
te bzw. der gesamten Meridiankontur verandert wekdanen.

Eine pauschale Aussage Uber die notwendige Gesgadter Schaufel kann grundsatzlich
nicht getroffen werden, da durchaus kleine lokatelérungen groRe Auswirkung auf die
Beanspruchungen haben kénnen. Die geometrischearéimgen wirken sich auch unter-
schiedlich auf die jeweiligen Schwingformen aus,dass die endgtltige Gestaltung der
Schaufel wiederum ein Kompromiss beziglich mehr8adwingformen darstelit. Es soll
jedoch auch klar gemacht werden, dass durch Anpgsdar Schaufeldickenverteilung
nur unzureichend auf kritische Schwingbeansprucbaongagiert werden kann. Die Me-
ridiankontur der Schaufel sowie die Winkelvertegusind die ausschlaggebenden Geo-
metrieparameter fur die thermodynamische Perfoceader Turbine, sie bieten aber
auch fur die schwingungssichere Gestaltung der8ehgrol3es Potenzial. Eine Gestalt-
optimierung, die mehrere Geometrieparameter eiebgzist bezuglich eines schwin-
gungssicheren Designs notwendig.

3.7 Verifizierung des Berechnungsmodells

Die experimentelle Ermittlung von Schwingbeanspuwngen im Betrieb ist nach wie vor
unerlasslich zur abschlielRenden Bewertung und &pei@ines neuen Turbinenraddesigns
fir den Serieneinsatz. Auf die experimentelle Delgsinessung kann auch in naher Zu-
kunft nicht vollstandig verzichtet werden. Der Aafiad kann jedoch durch die Anwen-
dung von Berechnungsmodellen zur Vorhersage deinmaden Schwingbeanspruchun-
gen deutlich minimiert werden.

Bei den bisher im Abschnitt 3 dargestellten Ergesem der Berechnung der Schwingbe-
anspruchungen gibt es noch keinen Bezug zu deictdish auftretenden Beanspruchun-
gen, der nur Uber Messungen der Dehnungen im Beteegestellt werden kann. Somit
kann noch keine Aussage zu den absolut auftreteBdanspruchungen gemacht werden.
Zur Verifizierung des Berechnungsmodelles sollenEligebnisse nun mit Messergebnis-
sen verglichen und wenn moglich zur Abschéatzungatesolut auftretenden Beanspru-
chungen bewertet werden. Diese Messungen sind Bistandteil der vorliegenden Ar-
beit, sondern wurden in den vergangenen JahremldreKompressorenbau Bannewitz
GmbH zur Sicherstellung der Betriebssicherheit iehfiRen der Entwicklung von ver-
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schiedenen Radialturbinentypen durchgefihrt. Meghilon Hochtemperatur-Freigitter-
Dehnmessstreifen (DMS), die auf die TurbinenscHaud@pliziert wurden, konnten die
Dehnungen der Schaufelmoden im Betrieb des Turbodagrmittelt werden (vgl.

Abbildung 3.20). Zur Ubertragung der Daten aus detierenden System wurde eine
einkanalige Telemetrie-Messelektronik verwendet.

applizierte
Hochtemperatur —
Freigitter -DMS

Abbildung 3.20 Mit DMS appliziertes Radialturbinenrad

Die Messungen wurden auf den KBB-Heil3gasprufstarmiienhgefihrt. Einzelne Mes-
sungen konnten auch direkt im Betrieb am Dieselmdtwchgefuhrt werden. Die Bean-
spruchungen wichen dabei kaum von den MessungeteauPrifstanden ab.

Da sich die maximalen Dehnungen der verschiedemdauielmoden in der Regel an
verschiedenen Orten der Schaufel befinden und dieal der DMS Applikationen an
einem Turbinenrad sehr begrenzt ist, muss aus deregsenen Dehnungepess mittels
Ubertragungsfaktoren die jeweilige zu einer Schfdng gehérende maximale Dehnung
Emax €rrechnet werden. Diese Ubertragungsfaktoren weirdeiner numerischen Modal-
analyse ermittelt. Fur die Betrachtung wird davosgegangen, dass die reale Schwing-
form (Verteilung der Dehnungen) gleich der numdrisemittelten ist. Fur die Ubertra-
gungsfaktoren UF gilt dann:

FEM real
gMessort gMessort
FEM

greal — é’max Breal
max Messort

mess

(Gl. 3.3)
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Detailliertere Ausfiihrungen zu dem Thema der opgemaApplizierung von DMS an
Schaufeln und zur Bestimmung der Ubertragungsfektsind von Szwedowicz in [58]
oder Mignolet [59] zu finden. Bei der Wahl der Ajp@kionsorte sollte darauf geachtet
werden, dass die Ubertragungsfaktoren so kleinmdglich und nicht groRer als 5 sind.
In der Praxis stellen die Festlegung des Appliketaotes und die Ermittlung der Uber-
tragungsfaktoren einen sehr hohen Aufwand dar.

Fur die Verifizierung des vorgestellten Berechnungdells fir Schwingbeanspruchun-
gen wurden Messungen an Turbinenradern untersathedIBaugréfZen und Baureihen
ausgewahlt. Ergebnisse aus diesen Messungen dindise bereits in den Arbeiten von
Buchmann [60] und Irwanto [61], [62] verdffentlicHDie mit dem vorgestellten Modell
berechneten Schwingbeanspruchungen werden im Ftdgemit den gemessenen Deh-
nungen verglichen. Die Ubertragungsfaktoren sindemeder Verwendung neuer FEM-
Modelle fur diese Arbeit neu bestimmt worden, wothiei DMS-Messpositionen bereits
fest standen. Untersucht wurden alle Schwingforrdenjm Betriebsbereich der jeweili-
gen Turbine angeregt werden kénnen. Die berechnegtdrgemessenen Dehnungen sind
dabei jeweils auf den Schaufelmode bezogen, dehdbbste gemessene Dehnung auf-
weist. Die Turbinenréder sind bezlglich der Schweanspruchung mit verschiedenen
Turbinenleitgittern (TLG) mit unterschiedlicher $eiielanzahl untersucht worden. Nach
(Gl. 2.10) fuhrt dies zur Anregung unterschiedlickaotendurchmesser.

Die DMS-Messungen an folgenden Turbinenradern werden mit dem Berechnungs-
modell verglichen:

Turbinenrad Nr. | kleine Baugrof3e, aktueller Enthiagsstand

Turbinenrad Nr. Ib  wie Turbinenrad Nr. | mit kleménderungen in der Schaufelges-

taltung

Turbinenrad Nr. Il mittlere Baugrol3e, alterer Emtkiiingsstand

Turbinenrad Nr. llb  wie Turbinenrad Nr. Il mit kiein Anderungen in der Schaufelges-
taltung

Turbinenrad Nr. Il grol3e Baugrol3e, alterer Entivicgsstand

Turbinenrad Nr. | (kleine Baugrol3e, aktueller Entwicklungsstand)

Das Turbinenrad entspricht dem aktuellen Entwic&stand. Es ist eine relativ kleine
Baugrofle mit ca. 200 mm Auf3endurchmesser. Es siperienentelle Untersuchungen
mit zwei Turbinenleitgittern 24 Schaufeln (Abbildp8.21) und 22 Schaufeln (Abbildung
3.22) durchgefuhrt worden.
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Abbildung 3.21 Turbinenrad Nr. I,
TLG mit 24 Schaufeln (KD2)
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Abbildung 3.22 Turbinenrad Nr. I,
TLG mit 22 Schaufeln (KD4)

In beiden Féallen werden die jeweils auf den Maxweat bezogenen Beanspruchungen
von dem Berechnungsmodell gut wiedergegeben. Otisdlten Moden kdnnen eindeutig
identifiziert werden. Bei der Anregung von KD2 widie Amplitude bei der Eigenfre-

quenz mit 7924 Hz unterschétzt.

Turbinenrad Nr. Ib (kleine Baugrol3e, aktueller Entwicklungsstand)

Das Turbinenrad Nr. Ib entspricht im Wesentlichen Wariante Nr. I. Es sind geringfi-
gige Anderungen der Schaufelgestaltung im Einbéftsich vorgenommen worden. Es
wurden Versuche mit Turbinenleitgittern mit 26 Sdiedn (Abbildung 3.23), 24 Schau-
feln (Abbildung 3.24) und 22 Schaufeln (Abbildun@%) durchgefihrt.
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Abbildung 3.23 Turbinenrad Nr. Ib,
TLG mit 26 Schaufeln (KDOQ)
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Abbildung 3.24 Turbinenrad Nr. Ib,
TLG mit 24 Schaufeln (KD2)
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Abbildung 3.25 Turbinenrad Nr. Ib,
TLG mit 22 Schaufeln (KD4)

Die kritischen Schaufelmoden werden in allen di@léh eindeutig identifiziert. Im Fall
der KD2 Anregung existiert auch fur die zweite urite kritische sehr gute Uberein-
stimmung. Bei der KD4 Anregung wird die zweite isghe Schaufelmode zwar erkannt,
aber in der Berechnung deutlich Gberschatzt. Dissvieg der KDO Anregung zeigt le-
diglich bei zwei Schaufelmoden messbare Werte ziveite kritische Schaufelmode wird
durch die Berechnung nicht identifiziert. Moglichwetise sind in der Messung die Eigen-
frequenzen 10431 Hz und 11152 Hz nicht eindeutggeauwnet, weil sie relativ dicht bei-
einander liegen.

Turbinenrad Nr. Il (mittlere Baugrof3e, alterer Entw icklungsstand)

Das Turbinenrad Nr. Il ist eine mittlere Baugréfdeea. 230 mm Aul3endurchmesser. Es
entspricht einem alteren Entwicklungsstand. Es gindi verschiedene Turbinenleitgit-
tervarianten mit 24 Schaufeln (Abbildung 3.26) @& Schaufeln (Abbildung 3.27) un-
tersucht worden.

1 Messung B Berechnung

12 12

1 1

o
o]
o
©

o
)

o
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Spannung
Spannung

o
o )

- = Bn R 1 s il

6336 73501 8809.8 10992 13130 15345 16530 6522 8473 92059 11278 13246 15539 16778

Frequenz [Hz] Frequenz [Hz]
Abbildung 3.26 Turbinenrad Nr. I, TLG Abbildung 3.27 Turbinenrad Nr. Il, TLG

mit 24 Schaufeln (KD2) mit 23 Schaufeln (KD3)
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In beiden Fallen werden die kritischen Schaufelmogiedeutig wiedergegeben. Bei der
KD2 Anregung gilt das auch fur die zweite kritischehaufelmode. Im Fall der KD3 An-
regung wird die zweite kritische zwar identifizieggdoch durch das Berechnungsmodell
deutlich Uberschétzt.

Turbinenrad Nr. llb (mittlere Baugrof3e, alterer Ent wicklungsstand)

Das Turbinenrad Nr. llb entspricht im Wesentlichaar Variante Nr. Il. Es existieren
geringflgige Unterschiede in der Schaufelgestaliomdcintrittsbereich. Die Geometrie
des Turbinenleitgitters ist ebenfalls identisch detr Variante Nr. Il. Es sind zwei ver-
schiedene Turbinenleitgittervarianten mit 24 Schablu{Abbildung 3.28) und 23 Schau-
feln (Abbildung 3.29) untersucht worden.

] Messung B Berechnung

1.2 4 1.2
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0.8 0.8 ,7“
. T
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< ©
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0.2 0.2 +—
0 - = | : : . : : 0 . . ‘ ‘ l ‘
6383.8 7489 8809.6 11212 13146 14705 15915 6539.5 8571.5 9465.7 11497 13264 16132
Frequenz [Hz] Frequenz [Hz]

Abbildung 3.28 Turbinenrad Nr. llb,
TLG mit 24 Schaufeln (KD2)

Abbildung 3.29 Turbinenrad Nr. llb,
TLG mit 23 Schaufeln (KD3)

Die kritischen Schaufelmoden kénnen identifiziegrden. Im Fall der KD2 Anregung

kann auch die zweite kritische Schaufelmode erkaverden, jedoch wurden bei den
Eigenfrequenzen 13146 Hz und 14705 Hz hohe Beatispngen gemessen, die in der
Berechnung nicht wiedergegeben werden. Bei der KWDBsgung wird die Beanspru-

chung bei der Eigenfrequenz 13264 Hz ebenfallst mctier Rechnung identifiziert.

Turbinenrad Nr. Il (grol3e Baugrol3e, alterer Entwicklungsstand)

Das Turbinenrad Nr. Il ist im Vergleich zu den aneh ein relativ grol3es Turbinenrad
mit einem Auf3endurchmesser von ca. 250 mm. Der iEkiimgsstand entspricht dem
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der Variante Nr. llb. Fur dieses Turbinenrad steleeliglich Messungen mit einem Tur-
binenleitgitter mit 24 Schaufeln (Abbildung 3.3Qir #/erfigung.
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Abbildung 3.30 Turbinenrad Nr. lll, TLG mit 24 Scha ufeln (KD2)

Die Berechnung fiir das Turbinenrad Nr. Ill zeighrsgute Ubereinstimmung mit der
Messung. Lediglich die Beanspruchung bei der Eigepfenz 6984 Hz wird Gberschatzt.
Auch die Beanspruchungen der wenig kritischen Seth@oden werden in guter Relation
wiedergegeben.

Zusammenfassung der Ergebnisse

» Die kritischen Schaufelmoden mit den jeweils hoehdBeanspruchungswerten wer-
den in jedem der untersuchten Turbinenrader ideietit.

* Bis auf einen Fall (Turbinenrad Nr. b KDO Anreglik@nnen auch die nachst kriti-
schen Schaufelmoden identifiziert werden, in einigeispielen sogar der dritte kri-
tische Schaufelmode.

* Die relativen Beanspruchungswerte der wenigersktieén Schaufelmoden werden
unterschiedlich gut wiedergegeben. Mit dem Berenfjsmodell werden eher héhere
Werte ermittelt, es fuhrt daher zu einer konsevestiAbschatzung der Beanspru-
chungen.

* Bei dem Turbinenrad Nr. Ilb existieren Schaufelmod® Bereich 13000 — 14000
Hz, deren gemessene Beanspruchungen durch dashBengsmodell deutlich un-
terschatzt werden.

» Die Werte der eher unkritischen Schaufelmoden werde relativ schlecht wieder-
gegeben.

Aus den Ergebnissen kann abgeleitet werden, dasslem vorhandenen Modell mit
idealisierten Annahmen fur die anregenden Kraftd Ddmpfungswerte die kritischen
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Schaufelmoden identifiziert und eine erste Absalvdgzbeziglich ihrer Hohe relativ zu-
einander durchgefuhrt werden kann. Durch Skaliemitigden vorhandenen Messwerten
kann auch eine erste Abschatzung der absolut zaresmden Beanspruchungen fur Tur-
binenrader ahnlichen Designs und Betriebsbedingudgechgefiihrt werden.

Es wird jedoch auch deutlich, dass eine praziseadsherechnung der Bauteilbeanspru-
chungen von weiteren Effekten abhangt, die nochtrdarch das angewendete Modell
abgebildet werden. Die Grinde liegen zum eineremm loereits mehrfach erwéhnten un-
genauen Angaben fir die realen Krafte und Dampfuwage und zum anderen in Unsi-
cherheiten, die bei der Messung der Dehnungenedmeist Ein wesentlicher Aspekt ist
aber auch der Einfluss, der durch das bereits ent@dtlistuning von realen Turbinenra-
dern verursacht wird und die gemessenen Beanspigehubeeinflusst. Ein grundlegen-
des Verstandnis tber den Mistuningeinfluss aufzdierwartenden Beanspruchungen in
realen Turbinenradern wird in Abschnitt 5 gegeben.

3.8 Dauerfestigkeitsbewertung der Radialturbinen

Zur vollstandigen Bewertung der schwingungssiche@astaltung der Radialturbinen
muss noch die Frage nach der dauerhaft ertragimtemingbeanspruchung im Vergleich
zur zuldssigen Dauerschwingfestigkeit des Matebalsachtet werden. Die in Wo6hler-
versuchen ermittelten Materialparameter bilden @rendlage zum Vergleich mit den
gemessenen Schwingbeanspruchungen.

Die sehr vielschichtigen Zusammenhénge und Schykietten bei der Einschatzung der
in den Versuchen ermittelten Dauerschwingfestighestte sind nicht Gegenstand dieser
Arbeit. Es soll aber darauf hingewiesen werdens diges korrekte Ermittlung der entspre-
chenden Dauerschwingfestigkeitswerte einen eberw®eg Einfluss auf die Bewertung
der Zuverlassigkeit der Turbinenrader hat, wie d®. Messung der Schwingungsdeh-
nungen. Abhangig von den Einsatzbedingungen kaarDduerschwingfestigkeit eines
Werkstoffes in einem grof3en Bereich schwanken. Biasatz korrosiver Medien, die
Oberflachenbeschaffenheit und Rauheit, die Gefaggeschaften sowie die Belastungsart
haben einen grofRen Einfluss. Im gleichen Mal3e hasist dementsprechend auch die
Abschatzung der Schwingsicherheit eines Bauteispnwvdie Einsatzbedingungen und
Materialparameter nur ungeniigend einbezogen welddRadaj [63] z.B. werden einige
grundlegende Mafllnahmen benannt, die zu einer Enlgotar Dauerschwingfestigkeit
fuhren. Eine Kornverfeinerung in den betreffendeut®ilzonen fiihrt zu einer Erh6hung
der Flie3grenze und der Duktilitat. Beides ist lgpzth der Dauerfestigkeit vorteilhatft.
Fir einen umfangreichen allgemeinen Uberblick itherGrundlagen der Betriebsfestig-
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keit und zur Anwendung der Dauerfestigkeitsschaebikei hier z.B. auf die Literatur-
stellen der Autoren Nicholas [64] oder Buxbaum [@Bfwiesen. Informationen zur Le-
bensdauerabschéatzung speziell im HCF-Bereich sirdem Beitrag von Poting [66] zu
finden.

Entscheidend fur die Anwendung von Dauerschwingfesitswerten bei der Beschaufe-
lung von Turbomaschinen ist die Beachtung der Ngpnnungsempfindlichkeit der
Dauerschwingfestigkeit. Mit steigender Mittelbeanshung sinkt die Dauerschwingfes-
tigkeit ab. Fur eine grobe Abschatzung der zul&sigchwingbeanspruchungen kdnnen
z.B. die Methoden nach Gerber [67], Goodman [6&r&bderberg [69] genutzt werden,
wie in Abbildung 3.31 im sogenannten Haigh-Diagraf@] dargestellt. Der Vergleich
mit den experimentell ermittelten Werkstoffkennveerizeigt, dass der Verlauf nach Ger-
ber fir den Mittelspannungsbereich bis 300 MPa sefe gute Naherung darstellt, wah-
rend Soderberg und Goodmann in diesem Fall zu siler konservativen Abschatzung
fuhren wirden. Fur weitere Informationen zu denffBéwametern des verwendeten Tur-
binenwerkstoffs sei auf Kunz [71] verwiesen.

200 : ‘ ‘
= Kurve aus Materialuntersucn-
% gen des verwendeten Turbinent
= \\ T — p werkstoffe:
< S S~
w150 N ‘>
g ~~
= a3 ~|
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2 bereicl RN
" — \‘\~ \
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® 0 | | N
0 100 200 300 400 500 600 700 800
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Abbildung 3.31 Haigh-Diagramm des verwendeten Turlsienwerkstoffes bei 450°C
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Shn
Good Sy SS|1-
oodmann S, <SW( J

Soderberg S, ,, < S,|1- S (Gl. 3.4)
zu RpO,z

. S
Gerber: Sy, SSy|1-
erber ZU<SW{ ( J}

mit:  Sazu - zulassige Schwingspannungsamplitude
Sn - Mittelspannung
Sw - Wechselfestigkeit
Rn - Zugfestigkeit
Roo2 - Streckgrenze

Die Beanspruchung durch die Fliehkréfte erzeugdlen Schaufel eine Mittelspannung

(Zugbeanspruchung), die mit der Schwingbeansprughilberlagert wird. Spannungen

durch thermische Gradienten sind flr den Schaufeitie im Vergleich dazu vernachlas-

sigbar. Da die Anregungsfrequenz von der DrehzadhBagt, existieren fir die Reso-

nanzpunkte der verschiedenen Schaufelfrequenzensghtedliche Mittelspannungswer-

te. Die Berechnung der statischen Fliehkraftbeartdpmgen muss dennoch nur fur eine
Referenzdrehzahl berechnet werden, da sie propattaur Drehzahl sind und somit tGber
folgenden Zusammenhang skalierbar sind, vorausgesiet Beanspruchungen liegen im
Hookschen Bereich unterhalb der Fliel3grenze:

(X ¥,2) = 0(X ¥,2) e EEnLJ (Gl. 3.5)
ref

Als kritisch missen demnach die Stellen an den imanschaufeln bewertet werden, die
den geringsten Abstand zu der zulassigen Kurve anglidDiagramm aufweisen. Je nach
Position und Betriebspunkt konnen dies die Stelt@h hoher Schwingbeanspruchung
oder hoher Mittelspannung sein.

Fur den Auslegungsprozess sowie fur die endguBigerertung der Schwingfestigkeit
der Radialturbinen kann die Vorgehensweise in Ahiny 3.32 zur Abschéatzung bzw.
Optimierung der kritischen Stellen beziglich dehwiagbeanspruchungen angewendet
werden.
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Abbildung 3.32 Prinzipieller Ablauf der Dauerfestigkeitsbewertung der Radialturbinen

Am Beispiel des Schaufelmode 5 des TurbinenradesliNdie bei der Berechnung und
Messung die hochsten Schwingbeanspruchungswertestif soll die Methode illustriert
werden.

Die Schwingform hat eine Eigenfrequenz von 10725 wzraus sich eine Drehzahl von
ca. 26950 mifl ergibt, bei der Resonanz durch die Leitgittersélanregung auftritt. In
Abbildung 3.33a ist die Verteilung der berechnatermierten Schwingspannungen dar-
gestellt. Die realen Schwingspannungsamplitudendererdurch Skalierung mit dem
Ubertragungsfaktor aus der Messung nach (Gl. IBjttelt. Die Spannungsverteilung
aufgrund der Fliehkraftbelastung zeigt Abbildun83h. Aus den bei der Referenzdreh-
zahl ermittelten Werten werden entsprechend (G). &e Spannungen bei der jeweiligen
Resonanzdrehzahl berechnet. Die Berechnungen sindodirad durchgefuihrt. Fur eine
bessere Ubersicht sind nur die Ergebnisse des fdhiatites dargestellt. Die Abbildun-
gen zeigen, dass in dem konkreten Fall die krigss8bhwingbeanspruchung in Bereichen
relativ niedriger Mittelspannung liegt.
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Abbildung 3.33 Darstellung der von Mises Vergleictgpannungen fiir den Schaufelmode 5

a) Schwingbeanspruchung b) Fliehkraftbeanspruchung

77

Die Schwingspannungsamplituden und die Fliehkraftepngen (Mittelspannung) der

Knoten des FEM Netzes der Schaufeloberflachen isntiaigh-Diagramm (Abbildung
3.34) dargestellt.
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Abbildung 3.34 Haigh-Diagramm fur die Ergebnisse ds Schaufelmode 5
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Abbildung 3.35 Ausgewahlte kritische Oberflachenpukte auf der Turbinenschaufel

Beachtet man ausschlie3lich die Orte maximaler 8atveanspruchung besteht die Ge-
fahr, dass weitere kritische Punkte vernachlassagtlen. Es wird deutlich, dass nicht nur
die Stelle mit der hochsten Schwingbeanspruchuog. (P kritisch ist, sondern auch Be-
reiche niedriger Schwingbeanspruchung und hoheteldgannung, wie z.B. Pos. 3, kriti-

sche Zonen bezuglich der Schwingfestigkeit daestetbhnnen.

Gerade fir den Auslegungsprozess, in dem in kuZsdr relativ viele verschiedene
Schaufelvarianten beziglich Aerodynamik, Fliehkrafhd Schwingbeanspruchung un-
tersucht werden, ist die ldentifizierung und Belutey kritischer Schaufelbereiche auf
Basis des Haigh-Diagramms von grof3er BedeutundhelSteht praktisch kein zusatzli-
cher Berechnungsaufwand, da die Fliehkraftbeanbpngen ebenfalls fir jede Design-
variante bestimmt werden mussen.
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4 Experimentelle Untersuchungen an realen Ra-
dialturbinen

4.1 Allgemeines

In diesem Abschnitt sollen die experimentellen Wsuiehungen der modalen Eigenschaf-
ten eines Radialturbinenrades dargestellt werdem ginen wird das globale Schwing-
verhalten eines frei gelagerten realen Turbinerzani¢ersucht. Hierzu werden Ergebnis-
se aus Laser-Scan-Vibrometer Untersuchungen zuittiermy der Schwingformen, und
Eigenfrequenzen ausgewertet.

Des Weiteren sollen die Schaufeleinzelfrequenzerreaten Turbinenrddern ermittelt
werden, um die charakteristischen Verstimmungsiengen und Verstimmungsgrade zu
bestimmen.

Fir die Untersuchung der Ursachen fur MistuninRadialturbinen, missen die geomet-
rischen sowie materialseitigen Abweichungen dem8f#in charakterisiert werden. Hier-
fur werden Geometrievermessungen durchgefuhrt. igie¢s, die real auftretenden cha-
rakteristischen Geometrieunterschiede der SchavtirRadialturbinen zu ermitteln und
fur die numerischen Mistuninguntersuchungen zu gii@aren.

4.2 Untersuchung des Schwingverhaltens mittels Laser-
Scan-Vibrometer

Die Laser-Scan-Vibrometrie ist eine weit verbratéethode zur experimentellen Er-
mittlung der Eigenfrequenzen und Schwingformen komplexen Bauteilen. Sie bietet
Vorteile bei der Bestimmung der Eigenfrequenzen Dadpfungen sowie der flachigen
Darstellung der Schwingformen. Die hier dargesrllexperimentellen Untersuchungen
wurden am Lehrstuhl fir Dynamik und Mechanismentécder Fakultdt Maschinenwe-
sen der Technischen Universitat Dresden durchgefihr

Zur Darstellung des Schwingverhaltens des Radlaltanrades werden in dem fur den
Betrieb interessierenden Frequenzbereich von 3120 kHz die Eigenfrequenzen und
Eigenschwingformen bestimmt. Durch sequentielletagien der auszumessenden Ober-
flache wird die Schwingbewegung des vorgebendearhifiggn Messrasters bestimmt. Da-
bei wird die Schwinggeschwindigkeit eindimensiofaleils in Richtung des Laser-
strahls gemessen. Das Turbinenrad wird in der Brentht des Austrittsbereichs ges-
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cannt, bei der die Schaufelschwingformen deutliakiale Bewegungen aufweisen. Des
Weiteren sollen fur alle 12 Schaufeln an 10 Meskfmm pro Schaufelauf3enrand die
Ubertragungsfunktionen sowie die Eigenwerte (Eigesmienzen und modale Dampfun-
gen) bei Anregung mit einem Impulshammer ermitigtden.

Fur die flachige Ermittlung der Eigenschwingformenfiolgt die Anregung axial durch
einen Piezo — Translator, der Uber eine Klemmveltbig am Nabenau3enrand zwischen
zwei Schaufeln angebracht ist. Fur die Ermittlueg dbertragungsfunktionen wird eine
ankopplungsfreie Anregung durch einen Miniaturingbammer in der Mitte der Ein-
trittskante an einer Schaufel realisiert.

Das Turbinenrad wird weich Uber vier Gummiseileearem Stativ aufgehangt, um eine
nahezu freie AufhAngung zu realisieren.

Die Frequenzauflosung betragt in beiden Fallen 38,Hz. Der Messaufbau ist in
Abbildung 4.1 dargestelit.

Bild: TU Diesden

Abbildung 4.1 Aufbau der Laser-Scan-Vibrometermessng: Anregung durch Piezo — Translator
(links) und Miniaturimpulshammer (rechts)

Die Auswertung der Ubertragungsfunktionen an demssankten der Schaufelspitze an
der Austrittskante liefert den Amplituden-Frequearzg der axialen Schaufelauslenkung,
der in Abbildung 4.2 dargestellt ist.

Die bereits in der numerischen Berechnung bestimnehaufelschwingformen sind

eindeutig zu identifizieren. Die maximale Auslenguiegt bei dem Schaufelmode 4.

Zusatzlich sind die am idealen Turbinenmodell beneten maximalen Auslenkungen
der Schaufelspitzenpunkte in Abbildung 4.2 einggtra Zur relativen Vergleichbarkeit

sind die Werte auf den Maximalwert von Schaufelméad@rmiert.
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Abbildung 4.2 Amplituden-Frequenzgang aller 12 Schafeln Messpunkt an der Schaufelspitze Aus-
trittskannte, Darstellung der Schwingauslenkung inaxialer Richtung

Die auf diese Weise vergleichbaren, berechnetengemiessenen Auslenkungen geben
die Beziehungen zwischen den Schaufelmoden terglemgit wieder. Die Anregung
durch den Miniaturimpulshammer an der Eintrittskagntspricht in erster Naherung dem
Berechnungsmodell, in dem die Anregungskrafte eldisnédn der Eintrittskante aufge-
pragt werden.

Dennoch zeigen sich fur einige Schwingformen authvéichungen zwischen den be-
rechneten und gemessenen Auslenkungen. Besonddvietie 3 (8500 Hz) und Mode 6
(14000 Hz) liefert das Berechnungsmodell deutliohdre Amplituden. Dies liegt an der
Angabe der Dampfungswerte im Berechnungsmodellundem Einfluss des Mistunings
auf das Schwingverhalten der realen Turbinenrades.

Die Messungen mit dem Laser-Scan-Vibrometer errobgiheben der Bestimmung der
Eigenfrequenzen auch die Identifizierung der Sadlaohwingformen und unter Umstan-
den die Zuordnung der Knotendurchmesser. In Abhddd.3 sind beispielhaft einige
Schwingformen dargestellt. Die jeweiligen Knoterchmesser sind eindeutig zu erken-
nen. Der Vergleich mit den berechneten Schwingformmeigt auch bei den komplexen
héheren Schaufelmoden sehr gute Ubereinstimmung.
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@ Mode 4, KDz @ Mode 5 KD¢ @ Mode 6, KD:

Abbildung 4.3 Vergleich Messung (oben) und FEM Rectung (unten) einiger Schwingformen des
Turbinenrades, Darstellung der Schwingauslenkung iraxialer Richtung

Auch innerhalb einer Schaufelmodefamilie werdenZlisammenhange gut wiedergege-
ben. Ein Ausschnitt des Amplituden-Frequenzgangedié Schaufelmodefamilie 1 zeigt
Abbildung 4.4.

@ 6 Schaufel

Schwingauslenkung in axialer Richtung [m]
!

3850 3900 3950 4000 4050 4100 4150 4200 4250

Eigenfrequenz [Hz]

Abbildung 4.4 Amplituden-Frequenzgang aller 12 Schafeln Messpunkt an der Schaufelspitze Aus-
trittskannte, Darstellung der Schwingauslenkung inaxialer Richtung, Schaufelmodefamilie 1
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Die KDO und KD1 Schwingformen weisen hohere Eigeadlrenzen auf, als die Gbrigen
KD Schwingformen der Schaufelmodefamilie 1, diensit einem engeren Frequenzband
von 3850 Hz — 3930 Hz befinden. Dies korreliert den Ergebnissen in Tabelle 5.3 aus
dem nachsten Abschnitt. Die Zuordnung der Schwimgém sowie der Knotendurchmes-
ser sind in Abbildung 4.5 zu finden.
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(4) Mode 1, KD: (5) Mode 1 KD: (6) Mode 1, KDX

Abbildung 4.5 Vergleich Messung (oben) und FEM Rectung (unten) Schaufelmodefamilie 1 des
Turbinenrades, Darstellung der Schwingauslenkung iraxialer Richtung

Die oben exemplarisch dargestellten Schwingforne2ohmnen sich durch eine eindeutige
Zuordnung der Knotendurchmesser ohne Schwingungldadrung aus. Dies ist jedoch

die Ausnahme. Aufgrund der real auftretenden Sahgebmetrieunterschiede sind auch
die Einflisse des Mistunings auf das Schwingveehadtes Turbinenrades vorhanden. In
vielen Fallen der ermittelten Eigenfrequenzen slimlSchwingformen mehr oder weni-

ger stark lokalisiert, wie Abbildung 4.6 exemplahzeigt.

Die Schwingungen sind auf wenige Schaufeln konmeshtund die Knotendurchmesser
sind aus den Darstellungen der Schwingformen mahtlentifizieren.

Allerdings kann bei den stark lokalisierten Schviamghen innerhalb einer Schaufel-

modefamilie fast jeder gemessenen Eigenfrequerdantlich dominierend schwingen-

de Schaufel zugeordnet werden. Die Schwingformaerimlb einer Schaufelmodefami-
lie sind jeweils auf unterschiedliche Schaufelnalidert. Es konnten bei der Messung
jedoch nicht alle 12 Eigenfrequenzen der Schaufééfamilien gemessen werden.
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Aus der Analyse der Schwingformen wird jedoch delutldass dies in der Regel nicht
fur die KDO und KD1 Schwingformen gilt. Sie sind gamessenen Frequenzbereich ein-
deutig zu identifizieren und weisen entsprechendigvéokalisierung der Schwingung
auf. Schwingformen mit héherer KD-Anzahl sind nahisvereinzelt eindeutig zu identi-
fizieren.
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Abbildung 4.6 Darstellung der Schwingungslokalisieung einiger experimentell bestimmter Schwing-
formen des Turbinenrades

Im Anhang A auf Seite 2 sind die Schwingformendig Schaufelmodefamilien 1, 4 und
6 exemplarisch zusammengefasst. Die Darstellungetteutlichen die getroffenen Aus-
sagen.

Detaillierte Untersuchungen zu dem Schwingverhal@mrealen verstimmten Radialtur-
binenradern und die Besonderheiten der KDO und Khwingformen bezlglich des
Mistunings werden in Abschnitt 5 dargestelit.

4.3 Schaufelfrequenzmessungen an radialen Turbinen-
radern

Die Schwierigkeit bei der Bestimmung der Frequenzen einzelnen Schaufeln eines
Radverbundes, speziell bei Maschinen in Bliskbasgdiesteht darin, dass die Kopplung
bzw. die gegenseitige Schwingbeeinflussung der 8elra nie vollstandig unterdriickt
werden kann. Im Bereich axialer Verdichterblisksl gebauter Turbinenlaufrader sind in
der Literatur einige experimentelle Arbeiten zudém. Zur Vertiefung in die Problematik
sei an dieser Stelle beispielhaft auf die Arbeien Laxalde [43], Beirow [44], Feiner
[45] oder Kiihhorn [46] hingewiesen.

Fur die Untersuchungen in dieser Arbeit ist eindagihe Vorgehensweise zur Schaufel-
frequenzmessung gewahlt worden, die sich an dibbbenartige Frequenziuberprifung
der Bauteile in der Serienproduktion anlehnt. Bettitverden dabei die Eigenfrequenzen
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durch Anschlagen und Aufnahme des Spektrums jaedeelaen Schaufel bei gleichzeiti-
ger Abdampfung bzw. Verstimmung der tbrigen ScHaudeirch Einstecken von Hart-
gummistopfen zwischen den Schaufeln, was dafuresosgll, dass nur die zu messende
Schaufel frei schwingen kann. Der Einfluss der Niachchaufeln kann durch diese Art
der Abdampfung nie vollstandig verhindert werdemn3Ardem wirkt sich diese Vorge-
hensweise unterschiedlich stark auf die verschee®chaufelmoden aus. Aus diesen
Griinden konnen diese Messungen lediglich einenhlibkriber die Hohe der Frequenz-
abweichungen der einzelnen Schaufeln relativ zne@mawiedergeben. Fir die Bestim-
mung des Verstimmungsgrades bzw. der FrequenzZvegeist jedoch hauptsachlich der
relative Unterschied zwischen den Schaufeln maftdelDie auf diese Weise gewonne-
nen Messergebnisse kbnnen demnach zur Charaktengieer Verstimmungsverteilun-
gen dieser Radialturbinenrader verwendet werden.

Die Schaufelfrequenzen wurden an 5 Turbinenlaufrideezeichnet mit L8, L9, L10,
L12, L13, die aus einer Fertigungscharge stammestjromt. Es zeigt sich, dass mit dem
verwendeten Messverfahren die Messwerte fur deaemode 1 am besten reprodu-
zierbar sind, da jedoch die Schaufelmoden 4 uné &mtischen Moden fur die Anreg-
barkeit und fiir das Resonanzverhalten im Betriatl, svird die Analyse der Messergeb-
nisse auf diese drei Schaufelmoden konzentriert.

In der Tabelle 4.1 sind der Verstimmungsgrad urdidber alle Schaufeln gemittelte Fre-
guenz fur die Schaufelmoden zusammengefasst.

Tabelle 4.1 Ergebnisse der Schaufelfrequenzmessudgr Turbinenrader

Rad — Nr mittlere Schaufelfrequer| Verstimmungsgrad

[HZ] [%]

Mode 1 3950 0,48

L8 Mode 4 9867 0.50

Mode 6 14174 0,52

Mode 1 3978 0,38

L9 Mode 4 9832 0.45

Mode 6 14156 0,55

Mode 1 4001 0,44

L10 Mode 4 9817 0,43

Mode 6 14252 0,26

Mode 1 3962 0,73

L12 Mode 4 9788 0,55

Mode 6 14124 0,54

Mode 1 3976 0,95

Mode 6 14107 0,58
FEM—Berechnung \ mggg 411 SZ%
(eingespannter Sektof) Vode G T27ee :
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Abbildung 4.7 zeigt die Verstimmungsgrade der Ladér nochmals im Uberblick. Ein
Zusammenhang zwischen der Hohe des Verstimmungsgradl den Schaufelmoden ist
nicht eindeutig erkennbar.

09 EMode 1
08 B Mode 4
0.7 OMode 6 ]

0.6

0.4 - —
0.3 ~ —
0.2 —
0.1 A —

Verstimmungsgrad [%]
o
[$)]
-

L8 L9 L10 L12 L13
Radnummer

Abbildung 4.7 Uberblick iiber den Verstimmungsgrad ar untersuchten Laufrader

Die Ergebnisse zeigen, dass die Schaufeln innedaliRader und auch die Rader unter-
einander sehr ahnliche Eigenfrequenzen aufweisén.Verstimmungsgrade liegen im
Bereich um 0,3% - 1%. Lediglich Rad L13 hat hohérerte fir den Schaufelmode 1.
Der Vergleich zeigt, dass die Uber alle Schaufels Hades gemittelten, gemessenen Ei-
genfrequenzen stets hoher liegen, als die am gagesen Turbinensektor berechneten
Eigenfrequenzen. Die Abweichungen liegen im Berédéh - 5%. Da dies fur alle be-
trachteten Moden der Fall ist, liegt hier moglickeise ein systematischer Einfluss vor.
So kann das Einstecken der Hartgummistopfen zu &t versteifenden Wirkung auf
die zu messende Schaufel fuhren oder der fur deengche Berechnung zugrunde ge-
legte E-Modul ist zu klein. Eine weitere Ursachank eine systematische geometrische
Abweichung der Schaufeln sein, die eine verstegeWirkung hat. Naheres dazu wird in
Abschnitt 4.4 beschrieben.

In Abbildung 4.8 sind exemplarisch die Frequenzikmgen fur die Schaufelmoden 1, 4
und 6 der Rader L8 und L13 dargestellt. In den &ddn ist kein systematischer Zu-
sammenhang der Frequenzverteilung beziglich Sdnaade oder Schaufelzuordnung
zu erkennen. Lediglich bei Rad L8 weist die Veueg der Schaufelmode 1 grob einen
sinusformigen Charakter auf. Es kdnnen jedoch stetge ,Ausreiler” in den Fre-
guenzwerten beobachtet werden, wie z.B. Schaufel Rad L13 in dem Schaufelmode 1
mit 2,5%, diese Abweichung fuhrt in diesem Fall tazc dem relativ hohen Verstim-
mungsgrad von 0,95%.
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Abbildung 4.8 Experimentell bestimmte Frequenzvertdungen der untersuchten Turbinenlaufrader

Die Turbinenrader werden im Wachsausschmelzvenfalnné sehr genau gefertigten

Vorrichtungen fur die Gussmodelle in Serienprodukthergestellt. Dies deutet darauf
hin, dass die geometrischen und materialseitigewesdthungen innerhalb der Ferti-

gungstoleranzen stochastisch verteilt sind und rdeiae systematischen Verteilungen in
den Schaufelfrequenzen zu erwarten sind. Lediglieh Schleifbearbeitung tUber den

Schaufelspitzen kann im Fall einer leicht exzeohen Zustellung des Rades zu unter-
schiedlichen Schaufelh6hen, mit sinusformiger Meeng Uber den Umfang, fihren. Die

Ergebnisse der Frequenzmessungen unterstitzen Aliesshmen, jedoch lassen sich,
aufgrund der geringen Anzahl an untersuchten Raderch keine statistischen Aussagen
ableiten. Auch lassen die Messungen keine Diffeeeang bezlglich der einzelnen geo-
metrischen und materialseitigen Ursachen zu.

Die Schlussfolgerungen aus den Frequenzmessungeekdvie folgt zusammengefasst
werden:

* Die Verstimmungsgrade der untersuchten Turbinemr&de die Moden 1, 4 und 6
sind relativ klein in einer Gré3enordnung von 0,3%%.

* In den Schaufelfrequenzverteilungen ist kein syatewher Verlauf zu erkennen,
vielmehr weisen die Messungen auf eine stochastiStthaufelfrequenzverteilung
hin.

* Ein systematischer, gegenseitiger Einfluss zwiscBehwingform und Verstim-
mungsgrad kann aus den Untersuchungen nicht atejelarden, vielmehr wirken
sich die Unterschiede, die zu unterschiedlicheraB8gifrequenzen fiihren, auch un-
terschiedlich auf die Schwingformen aus.
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» Die Verteilungen sind gepragt von ,Ausrei3ern” eimer Schaufelfrequenzen. Dar-
aus resultieren dann im Vergleich hohe Verstimmgragte fur das betreffende Tur-
binenrad.

4.4 Geometrievermessung zur Bestimmung der Schau-
felgeometrieunterschiede

Eine entscheidende Ursache fiir unterschiedlichauBetlrequenzen und dadurch fur die
Verstimmung eines Turbinenrades liegt in den geasadien Abweichungen der Schau-
feln untereinander. Zur Bestimmung dieser Unteestiwurden an drei ausgewahlten
Turbinenradern optische Geometrievermessungen geefichrt, um die reale Geometrie

mit der idealen CAD-Geometrie zu vergleichen unstesyatische Unterschiede zu cha-
rakterisieren. Aufgrund der Ergebnisse der Frequessungen wurden die Rader L8,
L12 und L13 fur die optische Vermessung ausgewBlas Rad L8 weist relativ niedrige

mittlere Schaufelfrequenzen und geringe Verstimmgrade auf. Die Rader L12 und

L13 zeichnen sich hingegen durch hohe VerstimmuagEgaus.

Das optische Messprinzip basiert auf einer dreidsimalen Streifenprojektionsmetho-
de, bei der die gesamte Oberflache des Bauteilwensshiedenen Ansichten mit einem
Kamerasystem gescannt und anschlieRend mit eineohsthnittichen Messpunktab-
stand von 0,3 mm digitalisiert wird. Die optische@$dgenauigkeit des Systems liegt nach
Angaben des Herstellers bei 25 pm. Abhangig vorogéschen Zuganglichkeit der ges-
cannten Bauteiloberflachen und vor allem von degitBlisierung und Flachenruckfih-
rung der gemessenen Oberflachenpunkte kénnen jexigsdizliche Messunsicherheiten
entstehen, so dass eine realistische Messgenauigheca. 50 um - 100 pm angenom-
men werden sollte. Fur die Bewertung von Oberflachen Gussteilen in der vorliegen-
den GroRRenordnung kann dies jedoch als ausreichetrdchtet werden. Die optische
Vermessung von drei Turbinenradern sowie die Awdibeng der 3D-Daten wurde von
der IVB GmbH in Jena durchgefihrt. Weitere Inforimaén zu der Methode sind unter
anderem bei Holtzhausen [72] oder Schoenenbornzr 8hden.

Entscheidend fur den Vergleich zwischen der reatehder CAD-Geometrie ist die Fest-
legung des Koordinatenursprunges. In den durchgeftitMessungen wurde die vermes-
sene Geometrie an einer Ebene auf der Radrickseit@n der Mittellinie der Welle als

Drehachse ausgerichtet (vgl. Abbildung 4.9). Die&&hen sind sehr genau gefertigte
Bearbeitungsflachen, die auch fir die Ausrichtuag @urbinenrades im Turbolader sor-
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gen. In Umfangsrichtung wurde die Geometrie alssfB#& ausgerichtet, d.h. die vermes-
sene Geometrie wird so lange gedreht, bis das Quddr Summe der Abweichungen zur
CAD-Geometrie minimal wird.

1. Ausrichtung: Radriickite

3. Ausrichtung: Bestfit
in Umfangsrichtung

Abbildung 4.9 Ausrichtung der vermessenen Radgeonés

4.5 Ergebnisse der Messungen und Schlussfolgerungen

Bei der Auswertung der Ergebnisse wird fur die Bewsy des Fertigungsprozesses die
gualitative und quantitative Abweichung zwischetr Isnd Soll-Geometrie betrachtet
sowie die Unterschiede der Schaufeln untereinandas, fir die Beschreibung des Mis-
tunings von vorrangiger Bedeutung ist. Die Ausweggsoftware ermdglicht die geomet-
rische Analyse der Modelle an jeder Stelle der w=sanen Oberflache. Es wurde eine
ausfihrliche Analyse der Geometrien, speziell ddra8feln, durchgefihrt. Aufgrund des
groRen Umfangs der Daten kann diese hier jedodtt mtDetail wiedergegeben werden.
Die Farbbilder in Abbildung 4.10 beschreiben jeweile Abweichung der vermessenen
Geometrie von der des idealen CAD-Modells. Rot béstedabei eine ,erhdhte” Abwei-
chung der Oberflache (,Berg®), blau bedeutet eiedigfte Abweichung (,Tal®).
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Rad L8

(S1 = 0,48%,

Mode 1)

Rad L12

(S1 = 0,73%,

Mode 1)

Rad L13

(Sy = 0,95%,

(Mode 1)

Abbildung 4.10 Ergebnisse der optischen Geometries@essung
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Folgende Schlussfolgerungen kénnen aus den Messesgen zusammengefasst wer-
den:

* Eine globale Betrachtung zeigt, dass die Schaujelgérie der Turbinenrader tber-
wiegend innerhalb einer fir diese BaugroR3e ublicBesstoleranz von 0,05-0,3 mm
liegt. Die grof3ten absoluten Abweichungen bis Zurm (an den Schaufeln) befinden
sich hauptsachlich am Schaufelnabenbereich ca.iab d&r Schaufel bis zum Schau-
felaustritt. Diese Abweichung scheint bereits imddth vorzuliegen, denn sie ist qua-
litativ an allen Schaufeln der drei untersuchterddrdzu finden. Im Vergleich zur
CAD-Geometrie wirkt diese systematische Aufdickuley Schaufeln versteifend und
fuhrt somit zu hoheren Eigenfrequenzen der Schauigle es die Ergebnisse der
Schaufelfrequenzmessungen aus Abschnitt 4.3 gdzatign.

» Eine aus der gief3technischen Fertigung resultierantzulassige Abweichung der
Geometrie von der idealen Geometrie ist allerdimgkt zu erkennen. Die Rader sind
demnach geometrisch sehr &hnlich, Abweichungemdefi sich innerhalb eines tole-
rierbaren Bereiches fir die Serienfertigung und reagativer Einfluss auf die stro-
mungsmechanischen Eigenschaften des Turbinenrautkesisht zu erwarten.

* Ein Vergleich der Rader untereinander zeigt, dassGkometrie im Detail Unter-
schiede aufweist. Rad L8 liegt Uberwiegend sehriguter Toleranz. Die Schaufeln
sind auch untereinander sehr &hnlich. Rad L12 viris¢iner Schaufelflachengeomet-
rie global relativ hohe Abweichung von der Tolenmaitre auf, jedoch sind die Schau-
feln untereinander trotzdem sehr &hnlich. Bei R&d gibt es Schaufeln, die eine mit
Rad L8 vergleichbare hohe Mal3haltigkeit aufweigedpch gibt es daneben einige
Schaufeln, die relativ stark davon abweichen. Wikos bei der Frequenzmessung
bemerkt, gibt es auch hier geometrische ,Ausrei3er

* In Bezug auf die ermittelten Verstimmungsgrade el@sprechenden Rader kann ge-
schlussfolgert werden, dass eine grol3e globale A&lbweg zwischen Ist- und Soll-
Geometrie nicht grundsétzlich zu hohem Mistuningréin muss. Entscheidend sind
die Unterschiede zwischen den jeweiligen Schaudelgrien. Rad L12 z.B. zeigt
global relativ hohe Abweichung zur Soll-Geometda, aber die Schaufeln des Rades
untereinander sehr &hnlich sind, existiert nurgeinnges Mafd an Mistuning.

Charakterisierung der Geometrieunterschiede der Scaufeln fiir die Mistuningun-
tersuchungen

Es ist nahezu unmoglich, die Vielfalt an Variatimigylichkeiten der Schaufelgeometrie
exakt mit nur wenigen Parametern wiederzugebermcheidt es das Ziel, die dominanten,
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charakteristischen Geometrieunterschiede zwisckarSthaufeln zu analysieren und fur
die Mistuninguntersuchungen aufzubereiten. Bei@estaltung von Schaufeln fur Tur-

bomaschinen beschreiben neben der 2D-Meridiankamti¥Wesentlichen die Schaufeldi-

ckenverteilung und die Winkelverteilung bzw. dieildmung, die Geometrie der Schau-
fel. Es ist daher sinnvoll, die ermittelten Abweicigen der realen Geometrie mit ent-
sprechenden Parametern zu beschreiben. Im Folgeimttdie charakteristischen, domi-

nanten Form- und Lageabweichungen der Schaufelvjessie aus den Messdaten analy-
siert werden konnten und fur die Mistuninguntersughverwendet werden sollen, zu-
sammengefasst.

Es soll an dieser Stelle bemerkt werden, dass alianketrisierung von vermessenen Ge-
ometriedaten ein sehr aufwendiger Prozess isiyatesllem bei groRen Datenmengen ein
hohes Mal} an Automatisierung erfordert. Fur weitesndnde Informationen zur Ermitt-
lung der Parameter sei auf die Ausfiihrungen vorgedii4] verwiesen, in der die Auto-
ren eine automatisierte Parametrisierungsmethod&édmetriedaten von ebenfalls op-
tisch vermessenen Verdichterschaufeln vorstelléndie Untersuchungen der vorliegen-
den Arbeit wurden die Schaufelgeometrien ,manuatialysiert, d.h. die Geometrieab-
weichungen wurden an ausgewahlten Oberflachenpuniestgestellt und in Dicken-
bzw. Formabweichungen der Schaufeln umgerechnediBlErmittlung von charakteris-
tischen Schaufelgeometrieabweichungen zur Besamgibvon Mistuning anhand der
drei vermessenen Turbinenrader ist der Aufwandetlydr. FUr eine statistische Analyse
einer grofReren Anzahl an vermessenen Bauteilgadseth ein Automatisierungsprozess
fur die Datenverarbeitung notwendig.

* Die Schaufelhéhen (bzw. die Lage der Schaufelspizetur) der untersuchten Ra-
der variiert in einem Bereich von +/- 0,3 mm um &sllwert. Die Schaufelhdhenva-
riation soll Uber die gesamte Schaufelkontur alaskant definiert werden, wie in
Abbildung 4.11 dargestellt.

Abbildung 4.11 Definition der Schaufelhéhenvariatio Ah
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Bei Rad L8 ist auffallig, dass die Schaufelhdheezahsinusférmig tiber den Umfang
variiert. Die Ursache hierfur kann vermutlich imei leicht exzentrischen Zustellung
zwischen Turbinenrad und Schleifscheibe bei deledbkarbeitung der Schaufel-
spitzenkontur liegen (Abbildung 4.12). Bei Rad 1@ 13 ist dies nicht auffallig.

Bearbeitungsdurchrsser
\ der Schleifbearbeitung

2 durch fehlerhafte Zustel-
lung der Maschine exzent-
risch zur Radmitte

Turbinenrad/ \
N

Abbildung 4.12 Schematische Darstellung einer exz&ischen Schleifbearbeitung der Schaufelspit-
zenkontur

» Die Winkelabweichung, die einer Lageabweichung regezlachten Schaufelsehnen-
linie entspricht, lasst sich nicht punktuell ermitt, sondern nur im Gesamtverlauf.
Charakteristisch sind diese Schaufelkrimmungsalhwegen am deutlichsten am
Schaufelaustritt nahe der Schaufelspitze erkennlr,in Abbildung 4.13 darge-
stellt.

Abbildung 4.13 Charakteristische Schaufelkrimmungsbweichungen der Schaufeln

Zur Charakterisierung soll hier ein Parameigibenutzt werden, der die dominante
Variation der Schaufelkrimmung beschreibt. Er emthp prinzipiell dem Schaufel-
konstruktionswinkel im Austrittsbereich, der furedstromungsmechanische Ausle-
gung einer Turbine von besonderer Bedeutung istMariation vomy kann aus den
Messdaten mit ca. +/-2,5° abgeschatzt werden.
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Die Schaufeldickenverteilung der Turbinenschauselnach stromungs- und struk-
turmechanischen Aspekten gestaltet. Eine Beschigider Dickenvariation mit nur
einem Parameter kann dem nicht gerecht werdencliddaren die Variations- und
Kombinationsmoglichkeiten der Dickenverteilung zanee untberschaubaren Viel-
zahl an Varianten, die beziglich des Mistuningesgks kaum sinnvoll untersucht
werden konnen. Daher soll die Variation der Schdidee durch wenige Parameter
beschrieben werden, die zumindest die dominant&eDabweichung wiedergeben
konnen. Hierfur wird eine Dickenvariation an derh&afelspitze Adgenause bzZW.
Schaufelnabédnane benutzt (vgl. Abbildung 4.14). Der urspringlichernauf zwi-
schen Naben- und Gehauseschnitt, der nicht liramird qualitativ beibehalten.
Adcenauseliegt in einer GrolRenordnung von ca. +/- 0,3 mmaswbezogen auf eine
Solldicke von ca. 1,5 mm sehr grol3 ist. Die Dickamation an der Schaufelspitze
andert demnach die urspringliche Schaufelgeomegtia¢iv stark.Adnape Variiert in
einer GroRenordnung von ca. +/- 1 mm, was wiedeberogen auf die Solldicke
von ca. 15 mm relativ wenig ist.

Abbildung 4.14 Charakterisierung der Schaufeldickenariation
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4.6 Darstellung weiterer Ursachen fur Mistuning

In den Abschnitten 4.4 und 4.5 sind die Geomettenschiede zwischen den Schaufeln
eines integralen Rades als eine Ursache fur Misgunharakterisiert und beschrieben
worden. Neben der Geometrie haben jedoch auch reditggenschaften einen Einfluss
auf die Eigenfrequenzen eines Bauteils. Als eirdadBeispiel wird mit (Gl. 4.1) die Ei-
genfrequenz eines rechteckigen Balkens beschrieben.

EO

f~ 3
p VI

(Gl.4.1)

mit: Eigenfrequenz
Elastizitdtsmodul
Flachentragheitsmoment
Dichte

Volumen

Lange

— <™ —m-

Die GroRRen, V, | sind nur von der Geometrie abhangig, daneben habenauch der E-
Modul und die Dichte einen Einfluss auf die Eigenfnenz. Beide Eigenschaften werden
von den giel3technologischen Prozessen bestimmh wean bei einem Feingussprozess
prinzipiell von einer hohen Genauigkeit ausgegangerden kann, so kdnnen aufgrund
der Toleranzen in den Fertigungsprozessen aucle déésrte in den Schaufeln unter-
schiedlich sein und dadurch zu Mistuning fihren.

Eine aussagekraftige Ermittlung der Dichte- bzwM&dulverteilung in einem integralen
Turbinenrad ist nicht mdglich. In der Regel wer@dle Turbinenréader im Rohteilzustand
durch heil3isostatisches Pressen (HIP) nachbehabikede Nachverdichtung der Struktur
durch hohen allseitigen Druck und hohe Temperaitgtdur isotrope, homogene Eigen-
schaften im inneren der Struktur. Innere Poren klachste Lunker werden dadurch zu-
sammengepresst. Von groben inneren Dichteuntedsaiien Bautelil ist daher nicht aus-
zugehen. Beziiglich des E-Moduls besteht die Mokgiitheinen groben Uberblick tiber
eine charakteristische Verteilung zu bekommen, wabBolgenden kurz erlautert werden
soll.

Der E-Modul ist unter anderem stark von der Geftig&tur bzw. der Korngrof3e abhan-
gig. In Abbildung 4.15 ist der prinzipielle Zusammi@ng zwischen der Korngro3e und
dem E-Modul eines Nickel-Basis Werkstoffes dardiéstei feinerer Kornstruktur stei-
gen die E-Modulwerte an.



96 4 Experimentelle Untersuchungen an realen Radiaiten

feines Gefilige

grobes Geflge

Abbildung 4.15 Zusammenhang zwischen Korngrof3e unB-Modul eines Nickel-Basis Werkstoffes
fur Turbinen

Durch Anatzung der Oberflache kann die KornstruKzumindest an der Oberflache)
sichtbar gemacht werden. In Abbildung 4.16 ist diesin Radialturbinenrad dargestellt.
Die Bilder zeigen eine relativ feine Kornstruktarden Schaufeln und weisen auf einen
relativ hohen E-Modul hin, was zusatzlich den lisrm Tabelle 4.1 festgestellten Unter-
schied der berechneten und gemessenen Schaufelfizzjuerklaren kann. Eine quantita-
tive Auswertung der Korngrof3en in den jeweiligem&@deln und eine Ableitung auf die
E-Modulunterschiede kann auf diese Weise mit Skeienicht durchgefiihrt werden und
ist daher auch nicht das Ziel dieser Untersuchungeloch zeigen die Bilder qualitativ
sehr ahnliche KorngroéfRen in den jeweiligen Schautdine deutlich erkennbare Un-
gleichméaRigkeiten woraus kein wesentlicher Beitzagn Mistuning aufgrund der E-
Modulvariation geschlussfolgert werden kdnnte.

Dennoch muss festgestellt werden, dass der ArgsilMistunings, der von Dichte- bzw.
E-Modulunterschieden in den Schaufeln der Turbi@ear verursacht wird, nicht quanti-
tativ angegeben werden kann.
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Abbildung 4.16 Kornstruktur eines Turbinenrades (durch Anatzung der Oberflache sichtbar ge-
macht)

Die bisher genannten Ursachen fir Mistuning bezieheh ausschlief3lich auf neue Tur-
binenrader. Wéahrend der Betriebszeit, vor allemviait verbreiteten Schwerdleinsatz der
Turbolader, kommt es zur Verschmutzung und mituateh zu abrasivem Verschleild an
den Schaufeln. Abbildung 4.17 zeigt ein aufgrund &ehwerdlbetriebes stark ver-
schmutztes Turbinenrad vor und nach der Reinigung.

Abbildung 4.17 Stark verschmutztes Turbinenrad fur Abgasturbolader a) vor der Reinigung, b) nach
der Reinigung

In der Folge dieser Verschmutzung und des Verddbdeist ebenfalls eine individuelle
Veranderung der Schaufelfrequenzen zu erwartenailbste Untersuchungen und
Messdaten, die die Verstimmung von Radialturbin&hnend der Betriebszeit dokumen-
tieren, liegen momentan jedoch nicht vor, so dassekexakten Aussagen zur Schaufel-
frequenzveranderung im Verlauf der Betriebszeitaftstn werden kdnnen.
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5 Untersuchung des Schwingverhaltens von ver-
stimmten Radialturbinen

5.1 Allgemeines

In Abschnitt 3 ist die Berechnungsmethode beschnekorden, mit der die zu erwarten-
den kritischen Schwingbeanspruchungen in Radiaitarbermittelt werden kdnnen. Die
Berechnungen sind jedoch auf Grundlage der ideRdgeometrien durchgefihrt wor-
den. Der Einfluss von Mistuning auf die maximaleh®8ingamplituden muss daher mit
einem Sicherheitsfaktor fur die schwingungssich&uslegung der Turbine bericksich-
tigt werden. Aufgrund der Einschrankungen der Bemeagsmodelle sowie unbekannter
Schwankungen in den Materialkennwerten bzw. unbelesrBetriebslasten kann nicht
auf die Anwendung von Sicherheitsfaktoren verzicimerden. Die hohen Anforderungen
an Wirkungsgrad und Gewicht moderner Turbinenrdeldordern jedoch eine hohe
»LAusnutzung“ des eingesetzten Materials, was eineirMerung der notwendigen Si-
cherheitsfaktoren zur Folge haben muss. Durch dwgt#ung des Einflusses von Mistu-
ning auf die maximalen Schwingbeanspruchungen ki@nrSicherheitsfaktor stark redu-
ziert werden.

In Abschnitt 4 wurden die Ursachen, die zur Verstumg von integralen Turbinenradern
fuhren, erlautert. Sie sind hauptsachlich auf Geagenumterschiede, aber auch auf Unter-
schiede in den Materialeigenschaften der einze$araufeln eines integralen Turbinen-
rades zurlckzufuhren. Im Folgenden wird der Eisflusn Mistuning auf das Schwing-
verhalten, speziell auf die maximal zu erwarten8ehwingbeanspruchungen, untersucht
und die Konsequenzen fur die Auslegung von Radlzilten dargestellt. Die Modellie-
rung der Verstimmung soll dabei auf Basis der gateancharakteristischen Unterschiede
zwischen den Schaufeln durchgefiihrt werden.

Basis der Untersuchungen ist die bereits in derciiten 3 und 4 untersuchte Turbi-
nenradgeometrie sowie das benutzte Berechnungshfidaddie Anregung.
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5.2 Einfluss der Schaufelgeometrievariation im Sek-
tormodell

In Abschnitt 4.4 sind die geometrischen Schaufelgthiede durch Variation von Para-
metern fur Schaufelhdhe, Schaufelkrimmung und Seldicke beschrieben worden.
Bevor diese Geometrieunterschiede in einem integrdlurbinenrad numerisch unter-
sucht werden, soll der Einfluss der Geometrieviamaauf das Schwingverhalten der iso-
lierten Einzelsektoren betrachtet werden. Dazu emrfurbinenradsektoren erzeugt, die
jeweils in Schaufelhdhe, Krimmung bzw. Dicke am é&ofchnitt variiert werden. Die
GrofRe und Form der Variation richtet sich dabeihnden Ergebnissen der Geometrie-
vermessung. Es soll die Auswirkung von kleinen Getmeanderungen auf die Schaufel-
frequenzen und die maximale Schwingspannungsardplibei Resonanz am Beispiel fur
Schaufelmode 1, Schaufelmode 4 und Schaufelmodsstirbmt werden. Ermittelt wer-
den die Werte mit einem an den Flanken fest eirmyjggpn Sektormodell nach
Abbildung 5.1. Die maximale Schwingbeanspruchungisalie Eigenfrequenz werden
zum direkten Vergleich jeweils auf die Werte dersgangsgeometrie bezogen, die dem
idealen Modell entspricht.

GleichmagRig verteilts
Krafteinleitung an der
Eintrittskante

'S

Sektorflanken fes
eingespannt

Abbildung 5.1 Turbinensektormodell zur Berechnung er Einflisse der Geometrievariation
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1. Variation der Schaufelh6he (konstant fir die Sgzenkontur)

(zusammengefasste Darstellung der Ergebnisse irdalolgy 5.2)
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Abbildung 5.2 Berechnungsergebnisse bei Variationat Schaufelhdhe am Sektor

Mit ansteigender Schaufelhdhe féllt die Schaufglienz linear ab, die entsprechenden
maximalen Spannungen steigen dagegen linear ngesger Schaufelhbhe an. Wahrend
sich die Schaufelfrequenzen im Bereich +/- 1,5%eé&mdvariieren die Beanspruchungen
um ca. +/- 5%. Die hoheren Schaufelmoden 4 unda§ieeen auf die Anderung etwas
sensibler als Schaufelmode 1. Die Schwingform #génsich durch Anderung der
Schaufelhdohe in dieser GroRenordnung nicht quilitdth. die Orte der maximalen Be-
anspruchung bleiben fur die untersuchten Schaufi#gmmahezu erhalten.
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2. Variation der Schaufelkrimmung
(zusammengefasste Darstellung der Ergebnisse ifdaioly 5.3)
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Abbildung 5.3 Berechnungsergebnisse bei Variationat Schaufelkrimmung am Sektor

Die Darstellung der Ergebnisse der Schaufelwinkedtian ist in Abbildung 5.3 zusam-

mengefasst. Die Anderung der Schaufelkrimmung a#igin komplexeren Zusammen-
hang zwischen der Variation des Winkels, der Saaafijuenz und der Beanspruchung.
Wahrend die Eigenfrequenzen ahnlich der Schaufelmédriation linear mit ansteigen-

dem Winkel abfallen, verhalten sich die entsprede@nBeanspruchungen bei den ver-
schiedenen Schaufelmoden unterschiedlich. Die Beaaoksungen bei dem Schaufelmode
4 sinken ebenfalls bei ansteigendem Winkel, bei &emmaufelmode 6 steigen sie jedoch
an. Fur Schaufelmode 1 ist aus den Daten kein efiggeg Zusammenhang erkennbar.
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Die Eigenfrequenzen variieren in einem Bereichnidei+/- 1%, die Beanspruchungen
aber in einer GrofRenordnung von +/- 5%. In Verbimgdmit der gednderten Schaufelge-
ometrie verschiebt sich auch der Ort der jeweilximalen Beanspruchung leicht. Den-
noch bleibt die qualitative Verteilung der Beangiirungen nahezu erhalten. Dies gilt fur
die untersuchten Schaufelmoden 1, 4 und 6 gleicéi@em

3. Schaufeldickenanderung an der Schaufelspitze (Benschnitt)
(zusammengefasste Darstellung der Ergebnisse irfdaiolgy 5.4)
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Abbildung 5.4 Berechnungsergebnisse bei Variationat Schaufeldicke am Sektor

Aus den Ergebnissen der Dickenvariation (Abbildérg) am AulRenschnitt lasst sich far
alle untersuchten Schaufelmoden kein erkennbarsardmenhang ableiten. Schaufelfre-
guenzen und Beanspruchungen variieren stark umsgsseh Uber den gesamten Varia-
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tionsbereich. Die Eigenfrequenz liegt dabei in minBereich von +/- 1,5%, die Bean-
spruchung variiert um bis zu +/- 6%. Die Schaufiddiam AufRenschnitt der Schaufel
hat einen erheblichen Einfluss auf die Schwinguiggsechaften der Schaufel.

Die Ergebnisse der Geometrievariationsuntersuchuagedem Sektormodell kdnnen wie
folgt zusammengefasst werden:

Die Geometrievariationen mit den vereinfachten Petarn fur Schaufelhdhe, Schaufel-
krimmung und Schaufeldicke haben einen untersabtiei Einfluss auf Schaufelfre-
gquenz und Schwingbeanspruchung. Die Schaufelh6hatiga weist unabhangig des
Schaufelmodes einen eindeutigen systematischenndneahang zwischen Geometrie-
anderung und Schaufelfrequenz bzw. Beanspruchuing au

Bei der Untersuchung der Anderung der Schaufelkriingrist dies nicht mehr in glei-
cher Weise eindeutig. Die jeweiligen Schaufelmodeagieren unterschiedlich auf die
Anderung der Geometrie. Fur die Schaufeldickentianiaist ebenfalls kein systemati-
scher Zusammenhang erkennbar. Bereits kleine Anderu verursachen relativ groR3e
Beanspruchungsunterschiede bis zu 5%. Die jewailgehaufelmoden reagieren eben-
falls stark unterschiedlich auf die Dickendnderug Schaufeldickenvariation und die
Variation der Schaufelkrimmung mussen aufgrundudsystematischen Zusammenhan-
ge als relativ kritisch angesehen werden.

Aus den Ergebnissen wird deutlich, dass kleine Gtoednderungen fir diese typischen
Schaufelgeometrien Eigenfrequenzanderungen im &ekan +/- 1,5% hervorrufen. Die
entsprechenden Schwingbeanspruchungen liegen idadieem Bereich von +/- 5%.

Als wichtiges Ergebnis fiir die weiteren Untersuaem verstimmter Radialturbinenrader
muss festgehalten werden, dass sich durch Veramgleler geometrischen Parameter in
der vermessenen Gré3enordnung, die qualitativeeMeny der Beanspruchungen in den
Schaufeln nicht entscheidend verandert. Die Ortejelgeiligen maximalen Beanspru-
chungen verschieben sich kaum. Die Ubertragungsfaktfiir die DMS Messungen kon-
nen somit an der idealen Turbinenschaufel bestimenten und gelten mit einer Genau-
igkeit von ca. 5% auch fur die realen Schaufeln.
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5.3 Untersuchung eines Turbinenlaufrades mit Geo-
metriemistuning

5.3.1Allgemeines

Mit dem Ziel, ein besseres grundlegendes Verstanilmer das Schwingverhalten und die
zu erwartenden Schwingbeanspruchungen eines realestimmten Turbinenrades zu
erhalten, soll nachfolgend ein Turbinenrad mit Getiimmistuning untersucht werden.
Auf Basis der in Abschnitt 4 abgeleiteten charaktschen geometrischen Schaufelun-
terschiede werden 12 in ihrer Geometrie untersdblezl Schaufelsektoren im CAD Pro-
gramm erstellt und zu einem integralen Turbinermashmmengesetzt.

Diese Vorgehensweise wird gewéahlt, um den systeot&n Zusammenhang zwischen
der geometrischen Ursache fir die Verstimmung @f@am der Krimmung oder Dicke
oder Hohe) und der Schwingantwort der Strukturrialeen.

Die Auswahl der erzeugten Schaufelgeometrien saligeresultierende Verteilung im
zusammengesetzten Turbinenrad sind fur dieses iBe@ Basis der als charakteristisch
betrachteten Geometrie- und Frequenzunterschieslel@u Messergebnissen geschehen.
Es sei ausdrucklich darauf hingewiesen, dass hdt mines der vermessenen realen
Turbinenrader ,nachgebildet* werden soll, sondamreprasentatives Beispiel eines ty-
pischen verstimmten Radialturbinenrades auf Basrs diirchgefiihrten geometrischen
Vermessungen und Frequenzbestimmungen untersuctt @ie exakte Nachbildung
einer realen Schaufelgeometrie aus der Vermesstirduich die Beschreibung weniger
Geometrieparameter nicht mit gentigender Genauighfiich.

Der direkte Vergleich von experimentellen und nussren Untersuchungen an einem
ausgewahlten Turbinenrad, ist durch die Berechmimgs 3D-Modells, dass aus den op-
tisch vermessenen Oberflachenpunkten der Geonesi@igt wird, moglich. Die Erzeu-
gung eines FE-Modells aus den gemessenen Punktiedash ein aufwendiger Prozess,
der in der sogenannten Flachenrickfihrung eine l@dwauigkeit in der Vermessung
und mathematischen Verarbeitung der Daten erfartieft72] und [74] wird auf diesen
Aspekt detaillierter eingegangen.

Zudem fihrt die Vernetzung eines Gesamtradmodaeltsi,ddass die Topologie des FE-
Netzes, d.h. die Netzstruktur im Inneren der emzelSchaufelsektoren nicht identisch
ist. Dies fuhrt im numerischen Modell bereits zustning unabhangig von der Oberfla-
chengeometrie, was nur durch eine sehr hohe AnvoathElementen auch im Inneren des
gesamten Rades verbessert werden kann. Der hoherisahe Aufwand steht nicht im
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Verhaltnis, zu den in dieser Arbeit abzuleitendarsgagen zum Schwingverhalten ver-
stimmter Radialturbinen.

Da von einem Einfluss der jeweiligen Verstimmungtsi®ing und des Verstimmungs-
grades auf das Schwingverhalten eines realen Temkades ausgegangen werden muss,
wie z.B. in [49] von Yiu beschrieben, sind die aandBeispiel abgeleiteten Zahlenwerte
fur die Amplitudeniberh6hung und Frequenzdnderumgem pauschal auf jedes andere
Turbinenrad zu verallgemeinern. Dennoch kdnnergdiadsatzlichen Effekte aufgezeigt
und entsprechende reprasentative Aussagen zumu&snffon Mistuning auf das
Schwingverhalten dieser Art von Radialturbinenradsvgeleitet werden.

Eine Ubersicht tiber die geometrischen UnterschiiteSchaufeln des in diesem Ab-
schnitt untersuchten Turbinenrades geben Tabédllerid Abbildung 5.5. Die Krimmung
und Dickenverteilung variieren in den Schaufelrumterschiedlicher Starke. Zudem ist
die Schaufelhdhe in einer Form angepasst, die éeeits beschriebenen exzentrischen
Zustellung des Rades beim Schleifen der Schautedéspivon 0,2 mm entspricht. Die
Schaufelh6hendifferenz verlauft demnach sinusforinigr den Umfang.

Tabelle 5.1 Ubersicht (iber die geometrischen Untechiede des verstimmten Rades

Schaufel- | Geometrische Veranderung in Bez Schaufelh6hendifferenz
nummer auf die Ursprungsgeometrie
1 Schaufelgeometrie unverandert 0 mm
Adypen= +0,75 mm 0,1 mm
Ay=-1,5° 0,173 mm
Ay =-0,3° 0,2 mm
identisch Schaufel 2 0,173 mm

Ay = +0,3° 0,1 mm
Ay=-05° 0 mm
identisch Schaufel 3 -0,2 mm
identisch Schaufel 1 -0,173 mm
Adyypen= +0,25 mm -0,2 mm
Identisch Schaufel 2 -0,173 mm
Identisch Schaufel 7 -0, mm
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Abbildung 5.5 Darstellung der unterschiedlichen Scaufelsektoren im
zusammengesetzten Turbinenrad

Die entsprechend der gewdahlten Schaufelgeometsigitierenden Verstimmungsgrade
fur die Schaufelmoden liegen in der fir die realembinenrader ermittelten Gréf3enord-
nung und sind in Tabelle 5.2 zusammengefasst.

Tabelle 5.2 Verstimmungsrade des verstimmten Turbienrades, Schaufelmode 1 bis 6

Schau- Schaufeleinzelfre- Mittelwert der Verstimmungs-
felmode | quenzen des unver{ Schaufeleinzelfrequenzen ds grad [%]
stimmten Rades [Hz verstimmten Rades[Hz]

1 3720 3704 0,75

2 7214 7186 0,62

3 9099 9069 0,66

4 9488 9448 0,77

5 12950 12947 0,13

6 13714 13677 0,63

Die geometrischen Unterschiede der Schaufeln wigkeim auf die verschiedenen Schau-
felmoden unterschiedlich aus, was an den untedlittien Verstimmungsgraden zu er-
kennen ist. Die Schaufelverstimmung wirkt sich haéphlich auf die schaufeldominan-
ten Moden aus. Die Schaufelmoden 1 bis 6, auRauselmode 5, haben alle einen ahn-
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lichen Verstimmungsgrad von ca. 0,62% - 0,77%. Esde bereits vorher bemerkt, dass
Schaufelmode 5 stark durch die Nabenschwingungen Eopplung beeinflusst wird
und grundsatzlich als weniger kritisch eingestuéraen kann. Zuséatzlich reagieren die
gemischten Moden auch weniger sensibel auf dietivarsing der Schaufeln. Der Ver-
stimmungsgrad betragt hier nur 0,13%.

Die Verstimmungsverteilungen der Schaufemoden and 6, die im Folgenden ndher
untersucht werden sollen, sind in Abbildung 5.6géatellt. Wie bei den experimentell
bestimmten Verstimmungsverteilungen sind die getgahMerstimmungsverteilungen
durch einen unsystematischen Frequenzverlauf mges ,Ausreil3ern” charakterisiert.

1.5%
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100 | HEModed
0 M Mode 6
2 0.5
£ 05%
o
=
&
S5 0.0% -
L
= 1 2] 3 4
L
o -0.5%
2
-1.0%
-1.5%

Schaufelnummer

Abbildung 5.6 Verstimmungsverteilungen der Schaufehoden 1, 4 und 6 des verstimmten Rades

Die Auswirkungen auf die jeweiligen Schaufelmodemsam Detail unterschiedlich, da
sich die Geometriednderungen auch unterschiedli€idi@a Schwingformen auswirken.
Prinzipiell liegen jedoch sehr &hnliche Verstimmsweylaufe vor. Die experimentell er-
mittelten Verlaufe weisen grol3ere Unterschiede araa den Moden 1, 4, und 6 auf. Das
lasst sich dadurch begriinden, dass sich die ré&eationen in den Schaufelgeometrien
komplexer darstellen, als durch die gewahlten Paranfir Dicke, Hohe und Winkel
beschrieben.

Das Schwingverhalten bei Anregung dieses verstimmtgbinenrades soll nun im Fol-
genden untersucht werden. Dabei stehen die Schaadeh 1, 4 und 6 im Vordergrund.
Die Berechnung der Schwingbeanspruchungen erf@lgh mlem in Abschnitt 3.2 erlau-
terten Modell. Jede Eigenfrequenz der Schaufelnaodiéie wird jeweils mit KDO - KD6
Form angeregt und die entsprechende Beanspruclanaghmnet.
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Eine zusammenfassende Darstellung der Berechngaisesse fiur alle drei untersuch-

ten Schaufelmoden ist im Anhang B auf Seite 2 ddelfe Fir eine bessere Ubersicht-

lichkeit werden im Folgenden die Ergebnisse undluSsfiolgerungen an ausgewahlten
Beispielen der Schwingantworten des verstimmterbifienrades beschrieben. Es muss
aber angemerkt werden, dass die aus den Ergebrabgeteiteten Aussagen vor allem

durch den Vergleich der Schwingreaktionen der \eesienen Eigenfrequenzen einer
Schaufelmodefamilie untereinander deutlich werd@aher muss ausdricklich auf die

Darstellungen im Anhang B verwiesen werden.

5.3.2Detalillierte Ergebnisse der Schaufelmodefamilie 1

Die berechneten Frequenzen und die Zuordnung detelkidurchmesser der Schaufel-
modefamilie 1 des verstimmten Turbinenrades sin@iaibelle 5.3 zusammengefasst. Zu-
dem sind die berechneten Amplitudentiberh6hungsfaktougeordnet.

Beim idealen Rad treten 7 verschiedene FrequenzeB8ghaufelmodefamilie auf (KD1 -
KD5 haben doppelte Eigenwerte). Die Zuordnung zemvejligen Knotendurchmesser ist
in der Schwingform und der Beanspruchungsreaktioaesitig moglich.

Tabelle 5.3 Vergleich der Frequenzen Schaufelmodefalie 1

unverstimmtes Rad verstimmtes Rad AUF**
Frequenz [Hz] KD Frequenz [Hz] | KD*
3642,2 2 3593,6 -2 131%
3642,2 2 3606,9 4 100%
3650,7 3 3618,5 3 114%
3650,7 3 3637,6 -2 130%
3653,4 4 3644 6 113%
3653,4 4 3646,1 3 107%
3654,4 5 3654,4 4 137%
3654,4 5 3656,3 -5 119%
3654,7 6 3661,4 6 127%
3814,1 1 3795,4 1 105%
3814,1 1 3807,2 -1 110%
3976,9 0 3963,4 0 109%
*. KD mit der héchsten Beanspruchung
**: Bestimmung auf Basis der KD mit der hochsteraBe
spruchung des verstimmten Rades
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Im verstimmten Rad existieren hingegen 12 vers@medrrequenzen. Die doppelten Ei-
genmoden splitten auf. Die berechneten AUF stréneerhalb der Schaufelmodefamilie
1 stark. Die maximalen Werte liegen bei 137% (3694z KD4) bzw. ca. 130% (3593,6
Hz, 3637,6 Hz -KD2). Andere Frequenzen zeigen lgege&kaum veranderte Schwingbe-
anspruchung im Vergleich zum idealen Rad (3606,%KXB4, 3795,4 Hz KD1).

Im Gegensatz zum unverstimmten Rad, bei dem eineSkbwingform nur durch die
korrespondierende KD Anregungsform angeregt wetdam, reagieren die Schwing-
formen des verstimmten Turbinenrades auf Anregurgchiedener KD Anregungsfor-
men. Bei dem hier untersuchten verstimmten Turlvaknst dies so stark ausgepragt,
dass die Zuordnung der verstimmten Schwingformeaizem Knotendurchmesser nicht
mehr in jedem Fall eindeutig mdglich ist. Sehr deltist dies z.B. bei der Frequenz
3644 Hz ausgepragt. Die Darstellung der Schwingf@amaufelauslenkungen und Bean-
spruchungen ist in Abbildung 5.7 dargestelit.
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Abbildung 5.7 Schwingform, Schaufelauslenkungen un8eanspruchungen fir das verstimmte Tur-
binenrad, Schaufelmode 1, 3644 Hz

Wie zu erkennen ist, ist die Reaktion dieser Schieirm auf eine KD2 bis KD6 Anre-
gung sehr ahnlich und eine eindeutige Ermittlung ABF nicht mdglich. Aus dem Ver-
lauf der Schaufelauslenkungen ist eine eindeutigerdhung zu einem Knotendurchmes-
ser ebenfalls schwierig. Formal sollen den Schwangén des verstimmten Rades die
Knotendurchmesser zugeordnet werden, bei der dibsh® Beanspruchung auftritt, wie
in Tabelle 5.3 bezeichnet. In der Darstellung demv@ngform und der Abwicklung der
Schaufelauslenkungen (in Abbildung 5.7 links undt®)iist auch deutlich die Lokalisie-
rung der Schwingung auf Schaufel Nr. 3 und 4 zemnken.

Bei der Schaufelmodefamilie 1 sind lediglich dieh&mgformen mit KDO (3963,4 Hz)
und KD1 (3795,4 Hz, 3807,2 Hz) anhand der Schaustdamkungen und der Beanspru-
chungsreaktion eindeutig dem jeweiligen Knotendomesser zuzuordnen. Die Lokalisie-
rung der Schwingformen und die AUF sind hier geringe aus den Darstellungen in
Abbildung 5.8 und Abbildung 5.9 zu erkennen ist.
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Abbildung 5.8 Schwingform, Schaufelauslenkungen un8eanspruchungen fir das verstimmte Tur-
binenrad, Schaufelmode 1 KD1 3795,4 Hz
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Abbildung 5.9 Schwingform, Schaufelauslenkungen un8eanspruchungen fir das verstimmte Tur-
binenrad, Schaufelmode 1 KDO 3963,4 Hz

Die Richtung der umlaufenden Anregungskréfte hatlben verstimmten Rad einen Ein-
fluss auf die Schwingbeanspruchung. Wéhrend sichdealen System die Beanspru-
chungen fir beide Richtungen symmetrisch ergebestieren im verstimmten System
Unterschiede zwischen positiven und entsprechegdtiven KD-Anregungsformen. In
den meisten Fallen ist der Unterschied nur gefings kann jedoch nicht verallgemeinert
werden, da sich z.B. bei der Frequenz 3654,4 HzJeterschied von ca. 30% zwischen
Anregung von +KD4 und —KD4 ergibt, der nicht melr \&rnachlassigen ist. Bei der
Berechnung der Schwingbeanspruchung verstimmtebiffemrdder muss der Einfluss
daher beachtet werden.

Aufgrund der bereits erwédhnten Schwierigkeit ber &errekten Zuordnung zu den
Schwingformen des idealen Systems, kann aus deenxaine abgesicherte Aussage zu
dem Zusammenhang zwischen Knotendurchmesser unditAdgmiberhéhung getroffen
werden. Die Beschreibung des Mistuningeinflussegssndlaher in anderer Weise erfol-
gen.
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In Abbildung 5.10 sind die Schwingbeanspruchungen Sichaufelmodefamilie 1 des
verstimmten Turbinenrades den Eigenfrequenzen zdget Die mittlere Schaufelfre-

guenz des Rades liegt bei ca. 3700 Hz. Die KDO Kibd Schwingformen, die gering

lokalisiert und daher eindeutig zuzuordnen sineljén mit 3814 Hz und 3963 Hz relativ
weit von dieser mittleren Schaufelfrequenz entfedis gilt auch bereits im idealen Rad.
Im Gegensatz dazu liegen die durch die Verstimnsiagk lokalisierten Schwingformen
mit hohen AUF relativ nah an der mittleren Schdtgguenz in einem Bereich von ca.
3600 Hz — 3660 Hz.
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Abbildung 5.10 Beanspruchung-Frequenzschaubild, vstimmtes Rad, Schaufelmode 1

Ein weiterer Aspekt wird aus den Ergebnissen dautkast jeder Eigenfrequenz des ver-
stimmten Rades kann eine der 12 Schaufeln zugetondsrelen, die jeweils am starksten
reagiert. Die experimentellen Untersuchungen dém@gformen des Turbinenrades in
Abschnitt 4.2 (siehe auch Anhang A) zeigen bexsgse Eigenschaft des Schwingverhal-
tens realer Turbinenradgeometrien. Die Schaufetndem jeweils hochsten Reaktionen
sind in Abbildung 5.10 durch die Ziffern gekennzwiet.

Aufgrund der Verstimmungsverteilung (siehe Abbildum6) weisen die Schaufeln 2, 5,
und 11 stark abgesenkte SchaufeleinzelfrequenZe®®uErgebnisse der Berechnungen
zeigen, dass diese drei Schaufeln in der gleichethelRfolge auch in den niedrigeren
Eigenfrequenzen des Schaufelmode 1 des verstinlR@das am starksten reagieren.
Entsprechendes gilt fur die Schaufeln 8, 9 unddirelativ hohe Schaufeleinzelfrequen-
zen aufweisen. Sie reagieren auch am starksteanrhdheren Eigenfrequenzen des ver-
stimmten Rades, ausgenommen die KDO und KD1, deehereits erwahnt, nur gering
beeinflusst sind.
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Die Ergebnisse zeigen also keinen direkten Zusamargnzwischen Knotendurchmesser
und Starke des Mistuningeinflusses. StattdessezinsZusammenhang mit den individu-
ellen Schaufeleinzelfrequenzen zu erkennen. Dieviagfiormen, deren Eigenfrequenzen
relativ nah an der mittleren Schaufelfrequenz iegeerden starker durch die Verstim-
mung beeinflusst, denn um diese mittlere Schaefglfenz streuen die jeweiligen Schau-
feleinzelfrequenzen. Die (theoretische) Eigenfreguder isolierten, individuellen Schau-
fel liegt dann sehr nah an einer Resonanzfrequeszvdrstimmten Gesamtrades, wo-
durch die Lokalisierung dieser Schaufel und hohegkodeniberhdhungen resultieren.

5.3.3Detalillierte Ergebnisse der Schaufelmodefamilie 4

Die Ergebnisse fur die Schaufelmodefamilie 4 smdFolgenden dargestellt. Tabelle 5.4
fasst die berechneten Eigenfrequenzen und zugeerdidJF fir Schaufelmode 4 des
verstimmten Rades zusammen. Die detaillierten Eigeb der jeweiligen Schwingfor-

men und berechneten Beanspruchungen sind wiedenuhmihang B zu finden.

Tabelle 5.4 Vergleich der Frequenzen Schaufelmodefalie 4

unverstimmtes Rad verstimmtes Rad AUF**

Frequenz [Hz] | KD Frequenz [Hz] | KD*
8579,6 0 8556,1 0 124%
9212,2 1 9129,2 0 100%
9212,2 1 9159,7 -1 127%
9229,3 3 9214,3 -3 122%
9229,3 3 9219,5 3 132%
9315,7 4 9256,5 4 100%
9315,7 4 9283,5 6 115%
9343,9 5 9320,4 -4 107%
9343,9 5 9328,2 5 112%
9351,2 6 9365 6 108%
9501,3 2 9468 2 103%
9501,3 2 9506,5 2 114%

*. KD mit der héchsten Beanspruchung
**. Bestimmung auf Basis der KD mit der héchsten B

anspruchung des verstimmten Rades

pe

In den Verlaufen der Schaufelauslenkungen und bhesten Schwingbeanspruchungen
zeigen sich die gleichen prinzipiellen Zusammenkamnge zuvor bei Schaufelmodefami-
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lie 1. Die Zuordnung der Knotendurchmesser ist ensimmten Rad bei den meisten
Eigenfrequenzen nicht eindeutig moéglich.

Lediglich die KDO und KD2 Schwingformen sind hien@eutig zuzuordnen. Wie zuvor
ist hier die Lokalisierung relativ gering im Vergla zu den anderen KD Schwingformen.
(vgl. Abbildung 5.11 und Abbildung 5.12) Die Freqaeder KDO Schwingform liegt mit
8556 Hz extrem weit von der mittleren Schaufelfreop von 9448 Hz und denen der
anderen KD Schwingformen entfernt. Die Schwingfasmnur schwach lokalisiert je-
doch tritt im Vergleich zu den Ergebnissen bei 8esaufelmode 1 ein relativ hoher AUF
von 124% auf.
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Abbildung 5.11 Schwingform, Schaufelauslenkungen uhBeanspruchungen fir das verstimmte Tur-
binenrad, Schaufelmode 4 KDO 8556 Hz
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Abbildung 5.12 Schwingform, Schaufelauslenkungen uhBeanspruchungen fiir das verstimmte
Turbinenrad, Schaufelmode 4 KD2 9506,5 Hz
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Abbildung 5.13 Beanspruchung-Frequenzschaubild, vetimmtes Rad, Schaufelmode 4

Auch bei Schaufelmode 4 wird der Einfluss der imdliellen Schaufelverstimmung deut-
lich. Die Schaufeln 2, 5, 11 reagieren wegen imedrigen Schaufeleinzelfrequenz am
starksten bei den niedrigeren Eigenfrequenzen elessimmten Rades, die Schaufeln 8, 9,
12 wiederum am starksten bei den hoheren Eigerdrempn innerhalb der Schaufelmode-
familie 4. Der maximale AUF tritt bei der KD3 Schwgiform (9219,5 Hz) auf und liegt
mit 132% in der gleichen GroRenordnung, wie bei 8ehaufelmodefamilie 1. Die
Schwingformen zeigen ebenfalls eine starke Lolalisig und im Vergleich zur Schau-
felmodefamilie 1 sind die jeweils maximalen Schvwiagnspruchungen der einzelnen
Schaufeln Gber einen Beanspruchungsbereich vo20€a.verteilt. In Abbildung 5.13 ist
der Streubereich rot gekennzeichnet. Die Einsch@gtgemessener Beanspruchungswerte
kénnen demnach bei Schaufelmode 4 zu gré3eren hémkigiten fihren, als bei dem
Schaufelmode 1.
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5.3.4Detalllierte Ergebnisse der Schaufelmodefamilie 6

Die prinzipiellen Aussagen zu den Schaufelmodemd 41 sind auch auf den Schaufel-
mode 6 Ubertragbar. Tabelle 5.5 zeigt die bereeln&igenfrequenzen des Schaufel-
mode 6 des idealen und verstimmten Rades.

Tabelle 5.5 Vergleich der Frequenzen Schaufelmodefalie 6

unverstimmtes Rad verstimmtes Rad | AUF**
Frequenz [Hz]| KD | Frequenz [Hz] KD*
13243 1 13184 1 136%
13243 1 13204 -1 139%
13446 2 13345 -2 122%
13446 2 13417 -3 101%
13529 3 13454 -2 103%
13529 3 13468 3 101%
13568 4 13531 6 100%
13568 4 13541 3 100%
13583 0 13574 0 115%
13590 5 13586 -4 131%
13590 5 13598 4 102%
13597 6 13640 6 130%
*. KD mit der héchsten Beanspruchung
**: Bestimmung auf Basis der KD mit der héchs-
ten Beanspruchung des verstimmten Rades

Die meisten verstimmten Schwingformen sind ebenfailtht eindeutig einem KD zuzu-
ordnen. Nur die KD1 und KD2 Schwingformen kénnemdeutig identifiziert werden. Im
Unterschied zu den Schaufelmoden 1 und 4, bei ddigeaindeutigen KD Schwingfor-
men in der Regel geringe AUF aufweisen, treterSoiaufelmode 6 die maximalen AUF
mit 135% und 139% bei den KD1 Schwingformen (13H24 13204 Hz) auf. Die Eigen-
frequenzen, die zur Schaufelmode 6 gehdren, liedjenrelativ dicht bei der mittleren
Schaufelfrequenz, im Unterschied zu Schaufelmodadl4 werden alle Schwingformen
vergleichbar durch die Verstimmung beeinflusst.

Wie bereits zuvor beschrieben, kdnnen den einzeSwhaufelfrequenzen wieder in der
gleichen Weise wie bei Schaufelmode 1 und 4 deawdeln zugeordnet werden.

Die maximalen Beanspruchungen der einzelnen Sdnasiied Uber einen Bereich von
30% verstreut. Die Unsicherheit bei der Bestimmdeg maximalen Beanspruchungen
mittels DMS-Messungen an den Schaufeln ist degp@Ber, als bei Schaufelmodefami-
lie 1 und 4.
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Abbildung 5.14 Beanspruchung-Frequenzschaubild vetsnmtes Rad Schaufelmode 6

5.3.5Zusammenfassung der Ergebnisse zur Untersuchung des
Geometriemistunings

Die Untersuchung des durch Variation der Schauésgeetrie verstimmten Turbinenra-
des zeigt die bereits bekannten Phanomene wie isakaing der Schwingformen, Amp-
litudendberh6hung und dass im Vergleich zum ide&gstem eine verstimmte Schwing-
form auch auf die Anregung durch verschiedene Krsiiechmesser reagiert.

Im Gegensatz zu den Untersuchungsergebnissen iz.8xialen Verdichterblisks ist die
Zuordnung einer verstimmten Schwingform zu einasgmrechenden KD Schwingform
des idealen Rades nur in wenigen Féllen eindeutiglioh. Bei Schaufelmode 1 und 4
sind die Schwingformen, die nur wenig lokalisiaerids auch eindeutig zuzuordnen und
die entsprechenden AUF sind relativ gering.

Dies gilt allerdings nicht bei Schaufelmode 6. Eassagekraftige Anwendung der AUF
ist daher nur fir die eindeutig zuzuordnenden KbvBegformen mdglich, anderenfalls
kommt es zu Fehlinterpretationen der AUF. Es kam® @en Berechnungsergebnissen
nicht abgeleitet werden, dass bestimmte KD Schwimyén zu hohen AUF neigen. Es
existieren in allen Schaufelmodefamilien Schwingfen mit hohem AUF, aber auch
welche, die nahezu unverandert reagieren und lexlméhten Beanspruchungen aufgrund
der Verstimmung aufweisen.
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Stattdessen zeigen die Ergebnisse, dass die Sdowmen, deren Eigenfrequenzen be-
reits im unverstimmten Rad weiter von der mittleBaaufelfrequenz entfernt sind, deut-
lich weniger durch die Verstimmung beeinflusst veerdSie sind im Vergleich nur wenig
lokalisiert und haben geringere AUF. Dies gilt ienal berechneten Beispiel fiir die KDO
und KD1 Schwingform des Schaufelmode 1 und furkdde2 Schwingformen des Schau-
felmode 4. Bei dem Schaufelmode 6 kann dieses Merhaicht beobachtet werden. Hier
liegen alle Eigenfrequenzen dicht beieinander.

Im Abschnitt 3.4 wurde gezeigt, dass die FrequeneerKDO und KD1 Schwingformen
durch Einfluss moglicher Nabenschwingformen weiten der mittleren Schaufelfre-
guenz entfernt liegen, als die KD2 - KD6 Schwingfen, die in der Regel reine Schau-
felschwingformen sind. Die KDO und KD1 Schwingformsind in diesem Fall weniger
anfallig auf Mistuning, was bei der schwingungssrem Auslegung der Turbinen von
grol3er Bedeutung sein kann. Leitgitter, die zurefyung von KDO und KD1 Schwing-
formen fuhren, sind in diesem Fall zu bevorzugen.

Fur alle drei Schaufelmoden gilt, dass fast jedgel®frequenz einer Schaufelmodefami-
lie eine Schaufel zugeordnet werden kann, die m #enkreten Fall am starksten rea-
giert. Dies lasst schlussfolgern, dass das Schwitngiten des verstimmten Rades schon
bei relativ geringem Verstimmungsgrad deutlich ggprist durch die individuellen
Schaufelschwingungen. Schaufeln, die aufgrund demgtrischen Veranderung niedrige
Schaufelfrequenzen aufweisen, reagieren dann Beartten verstimmten Schwingformen
mit niedrigeren Eigenfrequenzen innerhalb einera8t#modefamilie, was auch zur Lo-
kalisierung der Schwingung auf diese Schaufelntfihr

Die Schaufeln 2, 5 und 11 haben aufgrund der Ge@aetlerung niedrige Schaufelfre-
guenzen, entsprechend reagieren sie bei allen f&timaadefamilien in den Schwingfor-
men mir niedrigen Eigenfrequenzen. Die Schaufédnu®d 10 haben relativ hohe Schau-
felfrequenzen und reagieren entsprechend in deauseimodefamilien 4 und 6 bei den
Schwingformen mit hohen Eigenfrequenzen am stémkste

Der Streubereich in dem sich die jeweils maximaBEanspruchungen der Schaufeln
befinden, ist bei dem einfachen Schaufelmode 11086 geringer als bei den hoheren,
komplexeren Schaufeloden. Schaufelmode 6 hat &trenbereich von 30%.

Bei Beanspruchungsmessungen mit DMS auf realenifemtidern im Betrieb kbnnen in
der Regel nur wenige Schaufeln untersucht werdene Etarke Lokalisierung der
Schwingformen birgt die Gefahr, dass die DMS naitder Schaufel appliziert sind, die
die maximale Beanspruchung aufweist. Unabhéngigdesn_okalisierung der einzelnen
Schwingformen liegen die maximalen Schwingbeanspraogen der individuellen Schau-
feln jedoch nur in einem Streubereich von 10% - 3@ktangig von der Komplexitat der
Schwingform.



118 5 Untersuchung des Schwingverhaltens von verstimiRealialturbinen

Dieser Streubereich ist immer noch sehr grol3, jedesitaus geringer, als die Streuung,
die man aus der einzelnen Betrachtung der Lokalisgeder verstimmten Schwingform
erhalt.

Jedoch ist dabei zu beachten, dass bei der Messurgdlgemeinen nicht bekannt ist,
welche Schaufel bei einer entsprechenden KD SchHaingam starksten reagiert. Die
experimentelle Analyse der Schwingbeanspruchungseirurbinendesigns muss daher
zur Absicherung mit verschiedenen Leit- Laufschiafé-Kombinationen durchgefihrt
werden, um verschiedene KD Schwingformen anzuregehdie Kombination mit der
geringsten Beanspruchung zu ermitteln.

5.4 Unterschiede zwischen Dicke- Winkel- H6he- und E-
Modul-Variation der Schaufeln

Im vorangegangenen Abschnitt sind die Auswirkungen Mistuning am Beispiel eines
durch Geometrievariation der Schaufeln verstimmiarbinenrades untersucht worden.
In diesem Abschnitt soll der systematische Zusanmaweg zwischen den geometrischen
Parametern, die zur Verstimmung variiert werden dewl direkten Auswirkungen auf das
Schwingverhalten herausgestellt werden. Aus dieGeamd werden im Folgenden ver-
stimmte Turbinenrdder untersucht, die jeweils durch Schaufelhéhe-, Schaufelwinkel-
oderSchaufeldickenvariation geometrisch verstimmt sibié Geometrievariation basiert
wiederum auf den charakteristischen Geometrieuwrtteaden der Schaufelkrimmung,
Schaufeldicke und Schaufelh6he, wie sie in Absthh#t dargestellt wurden. Die Geo-
metrie wurde dabei in den Sektoren so verandestdiei gewinschten Schaufelfrequenz-
werte erreicht wurden.

Zusétzlich wird ein weiteres Turbinenrad, welchesnkgeometrisches Mistuning auf-
weist, durch Variation des E-Moduls ~+E) in den Schaufeln verstimmt. Hierdurch

soll die Streuung der Materialparameter als Ursdigh#istuning mit den geometrischen
Ursachen verglichen werden.

Unabhangig von der Art des Mistunings weisen abel® die gleiche Verstimmungsver-
teilung und gleichen Verstimmungsgrad auf.

Im Folgenden werden die Auswirkungen der untersiticieen Verstimmungsursachen
bezlglich der Modeabwicklungen und der Schwingbgaichiungen am Beispiel der
relativ einfachen Schaufelmodefamilie 1 und der plxeren Schaufelmodefamilie 6
dargestellt. Die Beanspruchungen sind dabei jeveeifsden maximalen Wert des Rades
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mit E-Modul-Mistuning bezogen, um einen bessereektien Vergleich zu gewahrleisten.
Da sie nicht auf die Beanspruchungen des idealetesRbezogen sind, dirfen sie hier
nicht mit den AUF verwechselt werden. Die Beschueip der Auswirkungen wird an

ausgewahlten Schwingformen exemplarisch erfolgene Eusammenfassende Darstel-
lung der gesamten Ergebnisse ist in Anhang C aité 3ezu finden.

Ergebnisse fur die Schaufelmodefamilie 1

Abbildung 5.15 zeigt die gewdahlte Verstimmungsvertg der Rader fur die Schaufel-
modefamilie 1. Im Vergleich zu dem Beispiel aus demnangegangenen Abschnitt ist
hier eine einfachere Verstimmungsverteilung gewéldrden. In den Turbinenr&dern
existieren im Prinzip nur drei verschiedene Schauf@ie Schaufeln 4, 5, 6 haben dabei
eine erhohte Schaufelfrequenz, die Schaufeln 10,121eine verringerte Schaufelfre-
guenz. Die restlichen Schaufeln 1, 2, 3, 7, 8 uchBen die Schaufelsollgeometrie und
somit unveréanderte Frequenzen bezlglich der Ausggagnetrie.

3790 -
——-E-Modul

3775
3760
—C—Hbéhe
3745
A—-\Vinksl
3730 f -
3?15@—H M

3700 \

3885

——Dicke

Frequenz [Hz]

3870

1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12
Schaufelnummer

Abbildung 5.15 Verstimmungsverteilung fur die Schatelmodefamilie 1 der verstimmten
Turbinenrader

Fur die resultierenden Eigenfrequenzen der verstammiRader werden, wie bereits zuvor,
die Beanspruchung bei Anregung der Knotendurchmdsse6 und die dazugehdrigen
Verschiebungen des Schaufelspitzenpunktes darljestal die Auswirkungen der Ver-

stimmung im Radverbund zu ermitteln. Fir diese tstehungen sind nur die Ergebnisse
der Gleichlaufanregung dargestellt, da dies hied&n relativen Vergleich der Beanspru-
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chungen ausreichend ist. Tabelle 5.6 fasst dierigguenzen der Schaufelmodefamilie
1 der verstimmten Turbinenrdder zusammen.

Tabelle 5.6 Zusammenfassung der Frequenzen und Krestdurchmesser der verstimmten Turbinen-
réder fur die Schaufelmodefamilie 1

ideales Rad E-Modul Dicke Hobhe Winkel
S=0% S1=0.66% S1=0.58% S1=0.63% S1=0.64%
Fre- KD Fre- KD* Fre- KD* Fre- KD* Fre- KD*
quenz quenz quenz quenz quenz
[Hz] [Hz] [Hz] [Hz] [Hz]
1 36422 5 136225 3| 36251 3| 362018 3| 36386 2
2 |36422) 5 | 36247] 6| 36277 6| 3623 6| 36419 3
3 36507 3 | 36366 2| 36382 2| 3636]1 2| 36455 P
4 [3690,7] 3 | 3648 | 2 | 3648 4 | 36470 4| 36491 4
5 36534 4 | 3653| 5 | 36531 5| 36531 5| 36534 5
6 |36534| 4 |3653,7] 5 | 36536 5| 3653]6 5| 36537 5
7 | 36544 5 | 36564 3 | 36572 3| 3657]2 3| 36604 3B
g |36%44] 5 | 36755 3 | 36796 3 | 3679)8 3| 36929 3B
9 | 36547 6 |3681,9] 6 | 36867 6| 3686)8 6| 37027 6
10 |88141) 4 | 38136 1 | 38157 1| 38149 1| 38185 1
11 | 381411 1 | 38149 1| 38184 1| 38153 1| 38202 1
12 (39769 o [3979.4] 0 | 39834 0| 39807 0| 39895 O
*. KD mit der héchsten Beanspruchung

Der Vergleich der Schaufelauslenkungen zeigt, d@ssdurch E-Modul, Schaufelhthe
und Schaufeldicke verstimmten Turbinenrader eiremahdentisches Schwingverhalten
aufweisen. In den Verlaufen der Schaufelauslenkasged die Unterschiede nur gering.
Dementsprechend reagieren die Turbinenrader ausbhnahnlicher Weise auf die An-
regung durch die verschiedenen KnotendurchmesserUbterschiede in den Beanspru-
chungen liegen dabei in einer Grol3enordnung kleéfer wobei die Verstimmung durch
E- Modulanderung tendenziell hbhere Beanspruchungedergibt.

Fur die einfache Schaufelmodefamilie 1 sind dieesthiede im Schwingverhalten von
Turbinenradern, die durch E-Modul, Schaufeldickero8chaufelhtohe verstimmt werden
vernachlassigbar sofern die Verstimmungsverteilund) der Verstimmungsgrad tberein-
stimmen. Die Modeabwicklung in Abbildung 5.16 zedigs deutlich.
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Abbildung 5.16 Abwicklung der Schaufelauslenkungemind berechnete Beanspruchungen der ver-
stimmten Rader, Schwingform Nr. 9 aus Tabelle 5.6

Das Rad, welches durch Winkelanderung verstimmizesgt davon abweichende Eigen-

schaften. In den Schwingformen Nr. 1 (Abbildung7j,Nr. 2 (Abbildung 5.18) und Nr.
3 (Abbildung 5.19) gibt es Abweichungen in den ¥éuingen der Auslenkungen. Auch

in den berechneten Beanspruchungen ergeben sigprecitend unterschiedliche Werte.
Die maximalen Beanspruchungen, des durch Schawmledlviverstimmten Rades, unter-
scheiden sich im Beispiel der Schwingform Nr. 2 bhisizu 30% von den anderen ver-
stimmten Radern. Bei Schwingform Nr. 3 existiertler maximalen Beanspruchung ein

Unterschied von ca. 18%.
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Abbildung 5.17 Abwicklung der Schaufelauslenkungemind berechnete Beanspruchungen der ver-
stimmten Rader, Schwingform Nr. 1 aus Tabelle 5.6
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Abbildung 5.18 Abwicklung der Schaufelauslenkungemind berechnete Beanspruchungen der ver-
stimmten Rader, Schwingform Nr. 2 aus Tabelle 5.6
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Abbildung 5.19 Abwicklung der Schaufelauslenkungemind berechnete Beanspruchungen der ver-
stimmten Rader, Schwingform Nr. 3 aus Tabelle 5.6

Der Schaufelkonstruktionswinkel hat einen globaldenfluss auf die gesamte Geomet-
rie der Schaufel. Kleine Anderungen am Austrittkein sich auch auf andere Schaufelbe-
reiche sensibel aus, wodurch die Schaufelschwing&iérker beeinflusst wird, als in den
Fallen der Dicken- bzw. Hohenanderung der SchaDiel.Schaufelkrimmung zeigt da-
her auch einen grél3eren Einfluss auf das Mistuning.

Ergebnisse fur die Schaufelmodefamilie 6

In gleicher Weise sind die Ergebnisse fir die StHenodefamilie 6 dargestellt. Die Ver-
stimmungsverteilung entspricht der der Schaufelrfasdiie 1 und ist in Abbildung 5.20
dargestellt.

In Tabelle 5.7 sind die Eigenfrequenzen der Schanoigefamilie 6 der verstimmten Tur-
binenrader gegenibergestellt.
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Abbildung 5.20 Verstimmungsverteilung fiir die Schatelmodefamilie 6

Tabelle 5.7 Zusammenfassung der Frequenzen und Krestdurchmesser der verstimmten Turbinen-
réder fur die Schaufelmodefamilie 6

ideales Rad E-Modul Dicke Hoéhe Winkel
S=0% S=0.66% S=0.66% S=0.68% S=0.68%

Fre- KD Fre- KD* Fre- KD* Fre- KD* Fre- KD*

quenz quenz quenz quenz quenz

[Hz] [Hz] [Hz] [Hz] [Hz]
1 | 18243] 1 | 13217| 1 | 13250 1| 13230 1| 13248 I
2 | 13243| 1 | 13236| 1 | 13253 1| 13244 1| 132%0 1
3 | 13446| 5 | 13405| 2 | 13438 2| 1341p 2| 13444 D
4 | 13446 5 | 13438 2 | 13462 2 | 1344y 2| 13461 D
5 | 13929| 3 | 13480| 2 | 135171 4 | 13488 2| 13525 B
6 | 13929| 3 | 13513 3 | 13528 3| 13520 4| 13531 B
7 | 13968| 4 | 13533 3 | 13546 3| 13536 3| 13551 B
g | 13968| 4 | 13577| 5 | 13584 5| 13588 5| 13584 b
9 |13983| o | 13584 6 | 13500 6| 13589 6| 13590 6
10 | 13590 5 | 13607| o0 | 136260 O | 13632 0| 13622 D
11 | 13590 5 | 13645| 4 | 13663 4 | 13684 4| 13653 4
12 | 13997 6 | 13694 6 | 13713 6| 13740 6| 13709 6

*. KD mit der héchsten Beanspruchung

Die Ergebnisse der Schaufelmode 6 zeigen im Vedgleur Schaufelmode 1 gr6l3ere
Unterschiede zwischen den verschiedenen Modellggmimer Verstimmung. Die Ergeb-
nisse der Rader mit E-Modulvariation und Variataer Schaufelhéhe sind noch gut mit-
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einander in der Verteilung der Schaufelauslenkungsh der Schwingbeanspruchungen
vergleichbar.

Neben dem Rad mit Winkelvariation zeigt nun auck ad mit Schaufeldickenvariation
in einigen Fallen groR3ere Abweichungen. Dies wind &lem in den Schwingformen Nr.
5 (Abbildung 5.26), Nr. 6 (Abbildung 5.27) und Nr(Abbildung 5.28) deutlich.
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Abbildung 5.21 Abwicklung der Schaufelauslenkungemind berechnete Beanspruchungen der ver-
stimmten Rader, Schwingform Nr. 5 aus Tabelle 5.7
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Abbildung 5.22 Abwicklung der Schaufelauslenkungemind berechnete Beanspruchungen der ver-
stimmten Rader, Schwingform Nr. 6 aus Tabelle 5.7
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Abbildung 5.23 Abwicklung der Schaufelauslenkungemind berechnete Beanspruchungen der ver-
stimmten Rader, Schwingform Nr. 7 aus Tabelle 5.7

Die Absolutwerte der Beanspruchungen weichen bigi@% voneinander ab. Zudem
werden von den jeweiligen Modellierungsarten fi@ \derstimmung unterschiedliche KD
Schwingformen als kritisch identifiziert. Bei declt®vingform Nr. 5 hat z.B. die KD3
Schwingform in dem Rad mit Winkelvariation die héthBeanspruchung. Die Rader mit
E-Modul und Ho6henvariation zeigen bei der KD2 Scigform die héchsten Beanspru-
chungen.

Die komplexere Schwingform der Schaufelmodefantlieeagiert sensibler auf die indi-
viduelle Veranderung der Schaufelgeometrie. In Abgt 5.2 wurde bereits deutlich,
dass die Anderung des Winkels und der Schaufeldighen sensibleren und unsystema-
tischen Einfluss auf die Schwingreaktion der Scelab&ben. Dieser Einfluss wirkt sich
auch starker auf das Schwingverhalten der Schaufelaerstimmten Radverbund aus.
Bei komplexen Schwingformen, bei denen grofRere Helizereiche an der Schwingbe-
wegung beteiligt sind, steigt der Einfluss an.

Zusammenfassend kann aus den Untersuchungen felségetverden, dass man fir ein-
fache Schwingformen einen Uberblick tiber die wddmn Mistuningeffekte erhalt,
unabhéangig davon, ob die Verstimmung durch E-Mqddiéhe-, Dicke- oder Winkelva-
riation erzeugt wird.

Bei der detaillierten Betrachtung der berechnetemv@hgbeanspruchungen treten jedoch
Unterschiede auf.

Insbesondere bei komplexen Schwingformen wirkt siehVariation der verschiedenen
Geometrie- und Materialparameter auch unterscloieduf das Schwingverhalten des
verstimmten Rades aus. Die Ergebnisse zeigen,edl@ss/ariation der Winkelverteilung
der Schaufel einen, im Vergleich zu den anderearanthten Parametern, starkeren Ein-
fluss auf das Schwingverhalten hat und auch seesibezlglich Mistuning reagiert.
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5.5 Einfluss des Verstimmungsgrades

Die bisher im Abschnitt 5 untersuchten verstimmiambinenrader weisen mit 0,6% -
0,8% einen relativ niedrigen Verstimmungsgrad def, sich an die experimentell ermit-
telten Werte typischer Radialturbinen anlehnt.

Im Abschnitt 2.6.2 ist an einem einfachen Zwei-MagsModell der Einfluss bei unter-
schiedlichem Verstimmungsgrad dargestellt wordem. diesen Einfluss fir verstimmte
Radialturbinen néher zu betrachten, werden im Falge die Frequenzveranderungen
und Amplitudentberhéhungen in Abhangigkeit des Warsungsgrades untersucht. Die
Verstimmung wird in diesem Fall ausschlief3lich duAnpassung des E-Moduls in den
Schaufeln realisiert. Die Ergebnisse werden amaisles Schaufelmode 1 dargestellt,
da die E-Modulvariation bei der einfachen Schauéelen1 den wesentlichen Einblick in
die Mistuningeffekte ermdglicht.

Es wird der Verstimmungsgradbereich von 0% bis 3fensucht, wobei der Bereich von
0% - 1% feiner abgestuft ist, da hier die Werterale Turbinenrader liegen. Die Ver-
stimmungsverteilung entspricht der aus dem voraamggegnen Abschnitt (vgl. Abbildung
5.24) und andert sich mit ansteigendem Verstimmgnagsnur in der Hohe der Eigenfre-
guenzen.
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Abbildung 5.24 Verstimmungsverteilung fur die Unteisuchungen

Fiur das Beispiel des Schaufelmode 1 werden diebargee fur die Schwingformen mit

der niedrigsten (1), der hdchsten (12) und zweilengn Eigenfrequenzen (6, 9) des ver-
stimmten Rades im Detail erlautert. In Abbildung@ist der Verlauf der vier Eigenfre-

guenzen und in Abbildung 5.26 der Verlauf der Amgyaleniberh6hungen in Abhangig-
keit des Verstimmungsgrades dargestellt. Zusatzliath die Verlaufe der Schaufeleinzel-
frequenzen der geanderten Schaufeln in Abbildu@§ Bingetragen, die linear mit dem
Verstimmungsgrad ansteigen.
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Abbildung 5.25 Frequenzverlaufe des verstimmten Ragbs in Abhangigkeit des Verstimmungsgrades
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Abbildung 5.26 Verlaufe der Amplitudeniiberh6hungendes verstimmten Rades in Abh&éngigkeit des
Verstimmungsgrades

In den Verlaufen der Amplitudeniberh6hungen singtlddhe Unterschiede zwischen den
Schwingformen zu erkennen. Die Eigenfrequenz dan@wgform (1) bleibt bis zu einem

Verstimmungsgrad von 0,15% konstant und fallt dstetig mit ansteigendem Verstim-
mungsgrad ab. Die Amplitudentberh6hung erreichtdees Maximum von ca. 138%. Bei
hohem Verstimmungsgrad nédhert sich die Eigenfrequdar der isoliert betrachteten
Schaufeln 10, 11, 12 an. Das sind die Schaufelgnd8chaufeleinzelfrequenz durch die
E-Modulanderung abgesenkt wird, entsprechend &iitth die Eigenfrequenz im ver-
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stimmten Gesamtrad stetig ab. Die normierte Ddustglder Schaufelauslenkungen in
Abbildung 5.27 zeigt, dass die Schwingform zu Bagéne KD2 Schwingform ist und

sich die Schaufelauslenkungen mit ansteigendertieraing auf die Schaufeln 10, 11,
12 konzentriert bzw. lokalisiert.

——0.15%

——0.33%

—o—(0.66%

——1%

\ / & o-1.33%
3 o 2%

o 3%

-1 —-5%

12 3 4 5 8 7 38 910 11 12
Schaufelnummer

1 p ——0.04%
Ay7 o—0.07%

[}

~]

(93]
:}\J
[

normierte Auslenkung

-0.5
-0.75 \?j/ \g/ ")

Abbildung 5.27 Schaufelauslenkungen Schwingform (ih Abh&ngigkeit des Verstimmungsgrades

Die Eigenfrequenz der Schwingform (6) &ndert sialnrk durch die Verstimmung des
Rades. Dennoch ist im Verlauf des AUF fiir diesevBiegform ein Anstieg auf einen
Wert von ca. 132% zu beobachten, der bei einemtieraingsgrad von 0,33% erreicht
wird. Der AUF fallt bis zu dem Verstimmungsgrad V¥ auf ein lokales Minimum, bei
dem die Schwingform (6) des verstimmten Rades isghe der abgesenkten Schaufelein-
zelfrequenz ist. Mit weiter steigendem Verstimmuigs steigt der AUF wieder auf ca.
128% an. Abbildung 5.28 zeigt, dass sich die SaHaciiwingungen mit ansteigendem
Verstimmungsgrad auf die Schaufeln 1, 2, 3 und, B, IBkalisieren. Dies sind wiederum
die Schaufeln, deren Schaufeleinzelfrequenzen niehindert wurden, folglich andert
sich auch die entsprechende Eigenfrequenz im Gesdrkaum. Dennoch steigt die
Amplitudeniiberh6hung, d.h. die Schaufelauslenkwnglddie Verstimmung des Rades
an. Die Modeabwicklung dieser Schwingform in Abbilg 5.28 andert sich auch nicht
so gleichformig, wie bei der Schwingform (1) in Aloloing 5.27. Die Schaufel mit der
grol3ten Auslenkung wechselt zwischen den betreffierfsichaufeln 1, 2, 3 und 7, 8, 9,
was darauf zuriickzufuhren ist, dass die Schautedénrequenzen identisch sind.
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Abbildung 5.28 Schaufelauslenkungen Schwingform (6) Abh&ngigkeit des Verstimmungsgrades

Die Eigenfrequenz der Schwingform (9) steigt patalu der ansteigenden Schaufelein-
zelfrequenz linear mit ansteigendem Verstimmungsga Die entsprechende Amplitu-
dentberhdhung erreicht bereits bei dem sehr kléfeeatimmungsgrad von 0,15% einen
Wert von ca. 133% und steigt dann mit ansteigentfenstimmungsgrad leicht auf ca.
140% an. Die Schaufelauslenkungen in Abbildung Z€l§en, dass die Schwingform auf
die Schaufeln 4, 5, 6 lokalisiert ist und sich &@m der Auslenkungsverteilung nicht
verandert. Mit ansteigendem Verstimmungsgrad stedjglich die Starke der Lokalisie-
rung an.
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Abbildung 5.29 Schaufelauslenkungen Schwingform (9 Abh&ngigkeit des Verstimmungsgrades

Die Schaufeleinzelfrequenzen der Schaufeln 4, Bl @rsteigen durch die E-Modul-
veranderung an. Daraus folgt, dass auch die Eiggeunénz der auf diese Schaufeln lokali-
sierten Schwingform des Gesamtrades stetig zunimmt.

Gleiches qilt fur die Schwingform (12) mit der h&tdn Eigenfrequenz im Gesamitrad.
Diese entspricht der KDO Schwingform und zeigt essdr stetige Veranderung der
Schwingform in Abhéngigkeit des Verstimmungsgrade®s Schwingform (12), deren
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Eigenfrequenz im unverstimmten System relativ hioctyergleich zur mittleren Schau-
felfrequenz liegt, &ndert sich erst ab einem Vemstungsgrad von ca. 1,33%. Bis zu die-
sem Wert steigt die Amplitudentberh6hung stetigadoer nicht so stark, wie bei den an-
deren Schwingformen an. Mit weiter steigendem Viarsiungsgrad steigt auch die Ei-
genfrequenz der Schwingform (12) an, der AUF stafghier nicht mehr so stark an, er-
reicht aber im untersuchten Verstimmungsgradbenmgd nicht das Maximum. Bei dem
Verstimmungsgrad von 5% liegt der AUF bei ca. 148%.entsprechenden Schaufelaus-
lenkungen in Abbildung 5.30 zeigen ebenfalls delitllen gleichférmigen Einfluss der
ansteigenden Verstimmung. Die Schwingung lokalisserth ebenfalls auf die Schaufeln
4,5, 6, und mit weiter steigendem Verstimmungsgmudht sich ausschliel3lich der Grad
der Lokalisierung.
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Abbildung 5.30 Schaufelauslenkungen Schwingform (32n Abhangigkeit des Verstimmungsgrades
Die Veradnderung der Schwingformen und die stetiggpfdgung der Schwingungsloka-

lisierung mit ansteigendem Verstimmungsgrad sinden Abbildungen der Tabelle 5.8
dargestellt.
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Tabelle 5.8 Darstellung der vier untersuchten Schwigformen des verstimmten Rades in Abh&ngig-
keit des Verstimmungsgrades

S Schwmgform (1)] Schwingform (6) | Schwingform (9) | Schwingform (12

0,07%

0,15%

0,33%

1%

3%

5%

$66666

Zusammenfassung der Ergebnisse

Die Untersuchungen zum Schwingverhalten verstimiRgeater in Abhangigkeit des Ver-
stimmungsgrad zeigen einen deutlichen Anstieg dedalisierung der Schwingformen
mit ansteigendem Verstimmungsgrad. Die Form destMamung wird aber im Wesent-
lichen nicht mehr dadurch verandert, sie ist berdiirch die Verstimmungsverteilung
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bzw. Schaufelfrequenzverteilung im Rad vorgegelben. die verschiedenen Schwing-
formen bzw. Eigenfrequenzen einer Schaufelmodeiarkidnnen sich, wie in Abbildung
5.26 gezeigt, verschiedene Verlaufe fur die Amgeiberh6hung in Abhangigkeit des
Verstimmungsgrades ergeben. Ein Einfluss des Kadotehmessers kann hier nicht er-
kannt werden. Jedoch ist das Verhaltnis der Scleanfelfrequenz zu der Eigenfrequenz
des Gesamtrades von grof3er Bedeutung. Die ErgelbmissMistuninguntersuchung des
Zwei-Massen-Modells in Abschnitt 2.6.2 kbnnen hpemnzipiell wieder gefunden wer-
den. Bei geringer Verstimmung wird das Schwingviteimavon der Kopplung und der
Gesamtradschwingform dominiert. Mit ansteigenderstiemung im Rad unterscheiden
sich die Schaufeleinzelfrequenzen immer weiter rareler, die Schaufelschwingungen
isolieren sich dadurch starker voneinander, woddiehLokalisierung der Schwingform
entsteht. Die Schwingformen lokalisieren sich jdsvéiauptsachlich auf die Schaufeln,
deren Einzelfrequenzen dicht an der entsprecheBagmfrequenz der Schwingform im
Gesamtrad liegen. Hinzu kommt, dass Schaufeln,nd&iezelfrequenzen im unver-
stimmten Rad schon dicht bei den Eigenfrequenzenuheerstimmten Rades liegen,
schon bei sehr geringem Verstimmungsgrad hohe Amagniberh6hungen erreichen.
Im betrachteten Beispiel gilt das fir die Schwirrgien (1), (6), und (9).

Die Schwingform (12), die in dieser Schaufelmodekeneine sehr hohe Eigenfrequenz
hat, wird erst bei entsprechend hoher Verstimmuargrer Schwingform beeinflusst. Das
Maximum der Amplitudentberhéhung befindet sich dahech erst bei unrealistisch ho-
hen Verstimmungsgrad von uber 5%. SchwingformenKnibtendurchmesser 0 und 1
weisen aufgrund der beschriebenen Kopplungs- uha/fagungseinfliisse der Turbinen-
nabe im unverstimmten Rad oftmals Eigenfrequenméndie relativ weit von der mittle-
ren Schaufelfrequenz entfernt sind. Die Amplitudssrtidhungen und die Schwingbean-
spruchungen sind bei diesen Schwingformen geriadgerbei den Schwingformen mit
hoher KD-Anzahl.
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5.6 Gezieltes Mistuning als MalRnahme zur Reduzierung
der Schwingbeanspruchung

Im Abschnitt 5.5 ist gezeigt worden, dass es Scgfwmmen gibt, die ein Maximum der

Beanspruchungsuberh6hung bei relativ geringem Maraingsgrad aufweisen und mit
weiter ansteigendem Verstimmungsgrad geringere fgieanspruchungen auftreten.
Aus den Ergebnissen ist ersichtlich, dass diesesalten bei Radialturbinen, wegen der
geringen Laufschaufelanzahl nicht dominant ist. iz wird in der Literatur in diesem

Zusammenhang oft die Frage diskutiert, ob ein rgghdfall an Verstimmung weniger
kritisch fur die Schwingbeanspruchung ist (vgl.])3dnd daher absichtlich erzeugt wer-
den sollte. Dies hat auch Auswirkungen auf die €rdgr erforderlichen Fertigungsge-
nauigkeit.

In diesem Abschnitt sollen einige Bemerkungen zuMéglichkeiten, Vor- und Nachtei-

len eines gewtlnschten hoheren Verstimmungsgrade®ingm bestimmten Verstim-

mungsmuster zusammengestellt werden.

Der ,natirliche” Verstimmungsgrad der untersuchRadialturbinenrader liegt in einer
GroRRenordnung unter 1%. Gezielt hOheres Mistuningsrdaher einen Verstimmungs-
grad Uber 1% aufweisen, um einen bemerkbaren Etiektrzielen.

Die zusatzliche Veranderung der Schaufelgeometiieessymmetrisch umgesetzt wer-
den, da sonst aufgrund der sehr hohen FliehkrftBatrieb zusatzliche Unwucht in das
Rad hineingebracht wird, die sich auf die Rotorayikader Welle nachteilig auswirkt. So
kénnen z.B. gegentberliegende Schaufeln oder je@dtez Schaufel verandert werden.
Bei Radern mit ungerader Schaufelanzahl ist digétzilich schwer zu realisieren.

Die Anderung sollte bereits im Gussmodell enthageim, denn eine gezielte Nachbear-
beitung der Schaufeln ist fertigungstechnisch sehgi Die Schaufeldicke bietet dabei
die beste Mdglichkeit einer solchen Veranderunginddie Winkelverteilung der Schau-
fel ist entscheidend fir Wirkungsgrad und Perforoeader Turbine. Die Schaufelhohe
sollte auch nicht zur Verstimmung benutzt werdenjrd Zusammenhang mit den Spalt-
verlusten der Spalt zwischen Schaufel und Gehamsekso klein wie moglich gehalten
werden muss.

Ziel einer gezielten Verstimmung des Turbinenrades einem bestimmten Verstim-
mungsmuster sollte es sein, die Reaktion bestimKie6chwingformen zu minimieren
oder zu unterdriicken. Ob dies durch die Vorgabesebestimmten Verstimmungsmus-
ters Uberhaupt erreichbar ist, sollen die Untensnghn zeigen.
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An dem Beispiel eines gezielt verstimmten Turbiaeless sollen die getroffenen Aussa-
gen nun untersucht werden. Als Basis dient dagiwerge Turbinenrad aus den Untersu-
chungen in Abschnitt 5.3. Durch E-Modulerh6hung ecan2,5% in jeder zweiten Schau-
fel wird dem ,natirlichen” stochastisch verteiltéfistuning (S=0,75%) ein Verstim-
mungsmuster Uberlagert, dass zu einer alternieneSddaufelfrequenzverteilung fuhrt
und dadurch KD6-Charakter aufweist. Der Verstimnagngd fur Schaufelmode 1 be-
tragt in diesem Fall 1,55%. Abbildung 5.31 zeigs déerstimmungsmuster des gezielt
verstimmten Turbinenrades. Die Schaufelfrequenzedseri sich alternierend um die
mittlere Schaufelfrequenz.
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Abbildung 5.31 Verstimmungsverteilungen der Schaufenoden 1, 4 und 6 des gezielt verstimmten
Rades

Fur dieses Turbinenrad werden die EigenfrequenzrehSchwingbeanspruchungen fur
Schaufelmode 1 mit dem Berechnungsmodell ermitba#. detaillierten Ergebnisse der

Schwingformen, Schaufelauslenkungsverteilungen Gotiwingbeanspruchungen sind

fur eine bessere Ubersichtlichkeit im Anhang D &afte 2 zusammengefasst. An dieser
Stelle sollen nur die Ergebnisse und Schlussfolyggn dargestellt werden.

Ein Vergleich der Berechnungsergebnisse des gezgktimmten Turbinenrades mit

dem unverstimmten und ,natirlich* verstimmten Tuarad zeigt Tabelle 5.9.

Die gezielte, zusatzliche Verstimmung des Rades faterster Linie zu einer allgemei-
nen Erhéhung der AUF. Der deutlich hohere Verstimgsgrad verursacht, wie in Ab-
schnitt 5.5 bereits gezeigt, diese verstarkten 8atveanspruchungen. Lediglich bei den
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KD4 Schwingformen sind die Amplitudentberhdhungeh Xh0% bzw. 119% geringer
als bei dem naturlich verstimmten Turbinenrad 8if %.

Tabelle 5.9 Vergleich der Berechnungsergebnisse fdias unverstimmte, das ,natirlich” verstimmte
und das gezielt verstimmte Turbinenrad

unverstimmtes Rad r}i;ugggsvffg';ng& AUF** ge2|eItSv1e:rit’|;13ror/1:es Ral Aups
Frequenz [Hz]| KD | Frequenz [Hz]| KD* Frequenz [Hz] | KD*
3642,2 2 3593,6 -2 131% 3601,6 -2 13900
3642,2 2 3606,9 4 100% 3622,2 3 1586
3650,7 3 3618,5 3 114% 3648 -2 112%
3650,7 3 3637,6 -2 130% 3663,1 6 132P%
3653,4 4 3644 6 113% 3670,1 5 126%
3653,4 4 3646,1 3 107% 3686,2 6 168pPo6
3654,4 5 3654,4 4 137% 3700,4 4 110P6
3654,4 5 3656,3 -5 119% 3721,1 -4 119P%
3654,7 6 3661,4 6 127% 3727 3 136%
3814,1 1 3795,4 1 105% 3848,9 -1 128Pb6
3814,1 1 3807,2 -1 110% 3855,8 -1 137P6
3976,9 0 3963,4 0 109% 4012 ( 120%
*. KD mit der héchsten Beanspruchung
**. Bestimmung auf Basis der KD mit der héchsteraBspruchung des ver-
stimmten Rades

Die KD3 Schwingform weist beim gezielt verstimmt&arbinenrad einen AUF von
158% auf. Die groldte Schwingbeanspruchung und Augdniberh6hung tritt hier mit
168% bei der KD6 Schwingform (Abbildung 5.32) auf.
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Abbildung 5.32 Schwingform, Schaufelauslenkungen uhBeanspruchungen fir das verstimmte Tur-

binenrad, Schaufelmode 4 KD6 3686,2 Hz

Das beabsichtigte Verstimmungsmuster hat einen KBé&rakter. Die Ergebnisse des
Beispielrades deuten darauf hin, dass dieses gexisdugte KD6 ahnliche Verstim-
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mungsmuster die Reaktion auf Anregung in dieserfbm eher verstarkt als reduziert.
Auch die KDO und KD1 Schwingformen, die bei gerirega Verstimmungsgrad nur mo-
derate AUF aufweisen, haben nun ebenfalls relativenSchwingbeanspruchungen. Die
Lokalisierung bleibt jedoch noch vergleichsweiseirge In Abbildung 5.33 sind die Er-
gebnisse der KDO Schwingform dargestellt. In deckZZack® Form der Modeabwick-
lung, ist die gezielt verursachte Verstimmungsvientg der alternierend wechselnden
Schaufelfrequenzen wieder zu erkennen.
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Abbildung 5.33 Schwingform, Schaufelauslenkungen uhBeanspruchungen fir das verstimmte Tur-
binenrad, Schaufelmode 1 KD0O 4012 Hz

Das Beispiel des gezielt verstimmten Turbinenraségt demnach keine Vorteile gegen-
Uber dem naturlich verstimmten. Durch den hohererstdinmungsgrad sind eher noch
starkere Amplitudeniiberh6hungen zu erwarten. Dérefii@er verringerten Amplituden-
tberh6hung kann nur bei der KD4 Schwingform fesegiesverden. Das beabsichtigte
Verstimmungsmuster in KD6 Form scheint die Reaktases KD noch zu verstarken.
Ein Vorteil des gezielten Verstimmens des Turbiadas kann aus diesen Ergebnissen
nicht geschlussfolgert werden. Bei Laufréddern neititich hoherer Schaufelanzahl, wie
bei axialen Verdichtern oder Turbinen bieten siekdere Moglichkeiten bestimmte Ver-
stimmungsmuster zu realisieren, wodurch auch esitiger Einfluss auf die Schwingbe-
anspruchungen moglich ist. Bei Radialturbinen etigltes Mistuning unter diesen Vor-
aussetzungen nicht zu empfehlen.

Diese Methode kann dann zu positiven Ergebnisskrefij wenn bestimmte Schaufeln
als Tilger fur andere Schaufeln wirken kbnnen, \baseits an dem Zwei-Massen-
Schwingmodell in Abschnitt 2.6.2 erkannt wurdegiithg kann jedoch nur dann effektiv
eingesetzt werden, wenn ausschliel3lich enge Angsfteguenzbereiche realisiert wer-
den kénnen. Bei Radialturbinen fur Abgasturbolaaiér betriebspunktabhéngiger Dreh-
zahl ist dies nur schwer moglich.
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6 Schlussfolgerungen fir die schwingungssichere
Auslegung

6.1 Aussagen zu unverstimmten Radialturbinenradern

1. Die verschiedenen Schaufelmoden weisen aufgrund Sdbaufelgestaltung unter-
schiedliche Schwingbeanspruchungen auf. Diese wimdder Form der Krafteinlei-
tung an der Schaufel abhangig. Durch eine Anregumder Schaufeleintrittskante las-
sen sich die wesentlichen Anregungseffekte durehLditgitterschaufeln fur eine Er-
mittlung der kritischen Schaufelmoden simulieremeEanschlielRende Gestaltoptimie-
rung beziglich der Schwingbeanspruchung kann ieneiersten Schritt an einem
Schaufelsektormodell durchgefiihrt werden. Schwingén mit hoher Mobilitat im
Eintrittsbereich weisen bei Anregung durch die $a#aufeln eine hohe Anregbarkeit
auf. Die Mobilitat der Schaufel lasst sich relagimfach tber Versteifung bzw. Verdi-
ckung der Schaufel in diesem Bereich und eine Krinmgrder Eintrittskante in Um-
fangsrichtung verringern. Die maximalen Schwinglspanchungen treten bei Schau-
feln von Radialturbinen hauptséachlich im Schaufgiattbereich auf. Die Schaufelfre-
guenz und die Beanspruchung lassen sich auch ieh dnpassung der Schaufeldi-
cke beeinflussen. Sie reagieren jedoch noch stakeveréanderung der Schaufelwin-
kelgestaltung, die sich hier als entscheidendearRater anbietet. Jedoch hat die Win-
kelverteilung der Schaufel wesentliche Bedeutumglié stromungstechnische Gestal-
tung der Schaufeln. Bezuglich der Winkelgestaltungss daher nach beiden Ge-
sichtspunkten optimiert werden.

2. In einem nachsten Schritt muss das Schwingverhdismunverstimmten Gesamtrades
bestimmt und die unterschiedliche Wirkung der velstenen Knotendurchmesser
ermittelt werden. Dabei kann der Schwerpunkt auf dereits vorher als kritisch er-
mittelten Schaufelmoden liegen. Schwingformen,stiggk durch Nabenschwingungen
beeinflusst werden (sog. Koppelschwingungen oderigghte Moden) sind als deut-
lich unkritischer einzustufen.

Aus der Analyse der Schwingbeanspruchungen, diehdé&nregung verschiedener
Knotendurchmesser entstehen, kann nach (Gl. 2ig0)aitschaufel - Laufschaufel-
kombination ermittelt werden, die die geringste igauchung aufweist.

3. Die Absicherung der Dauerschwingfestigkeit der fé&Ha mittels des Haigh-
Diagrammes ist abschlie3end erforderlich, um deteldpannungseinfluss zu bertck-
sichtigen und die tatsachlich kritischen Stellenidentifizieren. In der Regel sind je-
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doch die Stellen hoher Schwingbeanspruchung awelkritischen Schaufelbereiche.
Dies gilt im Besonderen fur die hdéheren Schaufelmpdda hier die maximalen
Schwingbeanspruchungen in Schaufelbereichen liegjennur relativ geringe Flieh-
kraftbeanspruchungen aufweisen.

6.2 Aussagen zu verstimmten Radialturbinenradern

Das Schwingverhalten realer, verstimmter Turbin@eréunterscheidet sich teils erheb-
lich vom Schwingverhalten der idealen Struktur. Aissem Grund sind besondere Kon-
sequenzen bei der Auslegung und Beurteilung dewf@gsicherheit zu beachten:

1. Die unterschiedlichen materialseitigen und geombasierenden Ursachen fur Mistu-
ning fuhren im Allgemeinen zu &hnlichen Verstimmseigenschaften. Die wesentli-
chen geometriebasierten Parameter fir die Verstimgnaes Radialturbinenrades sind
die Schaufelwinkel am Austritt, die Schaufelhohe die Schaufeldicke. Fur einfache
Schwingformen, wie z.B. dem Schaufelmode 1, hatgdeaue Modellierung der Ur-
sache keinen wesentlichen Einfluss auf die Bestimgnder Schaufelauslenkungen,
unter der Bedingung, dass gleiche Verstimmungsb@ngen und Verstimmungsgrad
in den R&dern existieren.

Fur hohere, komplexere Schaufelmoden fihren diersctiedlichen schaufelindivi-
duellen geometrischen oder materialseitigen Abweigen zu unterschiedlichem
Schwingverhalten. Die entsprechenden Beanspruchuk@enen bis zu 40% vonein-
ander abweichen. Dabei hat die Variation der Seidicke und insbesondere des
Schaufelwinkels eine hdhere Sensitivitat, als degidtion des E-Moduls, der Schau-
felndhe oder der Schaufeldicke. Fir die serienng&Rigalitéatstiberprifung der Geo-
metrie von Turbinenrddern bezuglich der Empfind&h gegentber Mistuning muss
die Schaufelkrimmung im Austrittsbereich im Besaadeetrachtet werden.

Die Schaufelhdhenvariation hat ihre Ursache in regwxzentrischen Zustellung des
Rades beim Uberschleifen der Schaufelspitzen, atienblogisch im Zusammenhang
mit dem Anschweil3en des Wellenstumpfes zu seheBeztiglich des Mistunings ist
der Einfluss der Schaufelhthenvariation wenigerkssasgepragt, dennoch lasst sich
dieser Arbeitsschritt in der Fertigung aus der Sadr korrekten zentrischen Zustel-
lung relativ leicht kontrollieren. Zudem hat einengue zentrische Stellung von Turbi-
nenrad und Drehachse eine deutliche Verminderungaeucht zur Folge.
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2.Im Gegensatz zur idealen Struktur muss bei verstenrRadern zwischen der Anre-
gung mit gleichlaufender und gegenlaufiger Welléeuschieden werden. Aufgrund
der individuellen zufallig auftretenden Verstimmsrgrteilung hat die Abfolge, in der
die unterschiedlichen Schaufeln im Radverbund aggewerden, einen Einfluss.
Folglich muss zwischen Gleich- und Gegenlauf deegenden Welle unterschieden
werden. Im Allgemeinen sind die Unterschiede gereggkdnnen aber auch Falle auf-
treten, bei denen sich die Beanspruchungen umub&0% unterscheiden. Die Anre-
gung entgegen der Drehrichtung weist an dem exemsgtauntersuchten, verstimm-
ten Turbinenrad hohere Werte auf. Da das Verhalan der jeweiligen Verstim-
mungsverteilung abhangt, kann jedoch keine allgeenéussage dazu getroffen wer-
den, welche der beiden Umlaufformen kritischer lgéizh der Verstimmung einzustu-
fen ist.

3.Die Verstimmung in einer fur diese Typen von Radidinen realistischen Groen-
ordnung andert die prinzipielle Schwingformen deh&ifelmoden nicht wesentlich.
Die Variation der wesentlichen Geometrieparameiartfzu Anderungen der Schau-
felschwingbeanspruchungen von ca. 5%. ,Normalesstiiing hat demnach keinen
Einfluss darauf, welcher Schaufelmode kritisch ist.
Die grundlegende Auslegungsmethodik, bei der zwieskritischen Schaufelmoden
identifiziert werden und anschlieend das Schwirlgpleen des Gesamtrades unter-
sucht wird, um kritische KD Schwingformen zu idénteren, behalt demnach auch
ohne Modellierung des Mistunings seine GultigkBite Aussagen zur Anregbarkeit
und Schwingreaktion der Schwingform, wie sie analde Rad ermittelt werden, gel-
ten weiterhin.

4. Die Amplitudentuberhdhungen aufgrund des Mistunibgénden sich fur alle unter-
suchten Schaufelmoden in einem Bereich von maxi®8% - 140%. Zur Uberschla-
gigen Vorabschatzung der zu erwartenden Schwingpeachungen eines typisch
verstimmten Radialturbinenrades im Vergleich zwaidn Struktur, sollte demnach
ein Sicherheitsfaktor von mindestens 1.4 verwendgten.

5. Die eindeutige Zuordnung der Knotendurchmessenvedegimmten Rades zu den kor-
respondierenden Knotendurchmessern des idealensRsidén den meisten Fallen
nicht mehr moglich, da schon bei geringer Verstimghdie Schwingformen des ver-
stimmten Rades auf verschiedene KD-Anregung mileerhbaren Beanspruchungen
reagieren.

6.Eine wesentliche Konsequenz fir das Schwingvenaios verstimmten Turbinenra-
dern ist der Effekt der Lokalisierung der Schwinguauf wenige Schaufeln. Beson-
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ders fur die experimentelle Ermittlung der Schwieagspruchung mittels DMS stellt
dies ein grof3es Problem dar, da die Anzahl der DdftsSauf eine Schaufel appliziert
werden kdnnen in der Regel stark begrenzt ist.dduch Zufall ware die Schaufel mit
der maximalen Dehnung appliziert. Jedoch zeigenUtitersuchungen, dass nahezu
jeder Schaufel eine Eigenfrequenz innerhalb eirdra®felmodefamilie trotz grofRer
Lokalisierung einzelner Schwingformen zugeordnetdea kann. Die Unterschiede
zwischen den maximalen Beanspruchungen der Schaoé#lagt dann nur noch 10%
- 30% und damit deutlich weniger, als die Lokalisigy einer einzelnen Schwingform
verursacht. Die Fehleinschéatzung bei DMS Messuigjettaher nicht so grof3, wie bei
stark lokalisierten Schwingformen zu erwarten wakenn die Moglichkeit besteht,
sollten bei Messungen der Beanspruchungen im Begiiee hohe Anzahl Schaufeln
an gleicher Schaufelposition mit DMS appliziert dem.

7.Das Schwingverhalten von verstimmten Radialturbwwad durch die Kopplung zwi-
schen den Schaufeln und den individuellen Schwiggonder unterschiedlichen
Schaufeln bestimmt. Bei geringer Verstimmung tbegivder Einfluss der Kopplung
und der Schwingung im Radverbund. Bei gro3erenuénerunterschieden der Schau-
feln wird das Schwingverhalten des Rades durchndividuellen Schwingungen der
Schaufeln dominiert, die sich dann nur relativ ggrintereinander beeinflussen. Die
héchsten Beanspruchungsiibernbhungen treten in demgéhgsfrequenzbereich zwi-
schen verbund-dominierend und schaufel-dominiemarfd in dem sich die an allen
Schaufeln eingebrachte Anregungsenergie auf weStaufeln lokalisiert. Liegen die
Eigenfrequenzen des verstimmten Rades nahe annumtifizierten) Schaufeleinzel-
frequenzen, kann dies bereits bei geringem Verstingsgrad der Fall sein. Dies ist in
der Regel bei Schwingformen mit vielen Knotendurebsern der Fall. Dementspre-
chend werden Schwingformen mit Eigenfrequenzen,bdieits im idealen Rad weit
von der mittleren Schaufelfrequenz entfernt liegerst bei relativ hohem Verstim-
mungsgrad in ihrer Schwingreaktion beeinflusst.sigft bei Radialturbinen haupt-
séchlich fur KDO und KD1 Schwingungen zu, da di8sawingformen von der Nabe
verstarkt beeinflusst werden, die in diesem Fregobereich nur in KDO und KD1
Form schwingen kann. KDO und KD1 Schwingformen siedhnach unempfindlicher
gegenuber der Verstimmung. Durch Verringerung dasevsteifigkeit kann dieser Ef-
fekt verstarkt werden, da sich die Eigenfrequendieser KD Schwingformen noch
weiter von der mittleren Schaufelfrequenz entferfvgth Abbildung 3.9).
In den Arbeiten von Kreuz-lhli [10, 13, 14] oderakk [15, 16] sind die KDO- und
KD1 Schwingformen durch relativ niedrige Schwinghgaruchungen bei den Mes-
sungen an Radialturbinenschaufeln aufgefallen. Bale dann durch die Mdglich-
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keit der Einleitung von zusatzlichen Biege- und simnsmomenten in die Welle und
dadurch Ableitung von Schwingungsenergie aus déa8eln erklart.

Die hier festgestellte relative Unempfindlichke#rdKDO und KD1 Schwingformen
bezlglich der Amplitudeniberh6hung aufgrund destiMisgs kann die geringeren
gemessenen Schwingbeanspruchungen auf eine aneee &vklaren.

Die Schaufelzahlkombination von Leitgitter und Laaf in Turbomaschinen wird in
der Regel durch thermodynamische und konstruktiesi¢htspunkte bestimmt. Be-
zuglich des Mistuningeinflusses sind mit diesendariknissen jedoch solche Schau-
felzahlkombinationen zu bevorzugen, die zur Anrgguon KDO oder KD1 Schwing-
formen fuhren, vorausgesetzt diese Schwingform@haen sich nicht bereits im un-
verstimmten Modell durch deutlich hdhere Schwingispauchungen aus.

8. Eine gezielte Verstimmung des Turbinenrades migraitestimmten Verstimmungs-
muster ist bei Radialturbinen mit einigen Beschuingen verbunden. So muss die
Hohe der zusatzlichen Verstimmung den natirlicherstimmungsgrad deutlich Gber-
schreiten. Beliebige Verstimmungsmuster sind aufdrder geringen Schaufelzahl bei
Radialturbinen im Prinzip nicht moglich. Aufgruncher notwendigerweise gleichma-
Bigen Masseverteilung im Turbinenrad muss eine zZvaBgmmetrische Verstimmung
gewahlt werden, z.B. eine Veradnderung jeder zwesgmaufel. In einem untersuchten
Beispielrad konnte diesbezlglich jedoch nur einstéekte Reaktion mit noch héhe-
ren Amplitudentberh6hungen festgestellt werden. d@eitlich hdhere Verstimmungs-
grad eines gezielt verstimmten Turbinenrades fimhrAllgemeinen zu deutlich héhe-
ren Amplitudentberh6hungen und Schwingbeanspruguri§ei Radialturbinen kann
aufgrund der sehr eingeschrankten Moglichkeitere ejazielte Verstimmung nicht
empfohlen werden.
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7 Zusammenfassung und Ausblick

In der vorliegenden Arbeit wird das grundlegendévogverhalten typischer integraler
Radialturbinenrader fur den Einsatz an Gro3diestlrea im Hinblick auf die zu erwar-

tenden Schwingbeanspruchungen untersucht. Aus dkanbten Grundlagen zur Be-
schreibung der schwingungsanregenden Krafte undDdenpfungseigenschaften wird
eine vereinfachte Methodik vorgeschlagen, mit derSthwingbeanspruchungen in den
Radialturbinenschaufeln numerisch berechnet wekiigmen. Das Berechnungsmodell
wird durch Ergebnisse verschiedener experimenteliteelter Beanspruchungswerte an
typischen Radialturbinen verifiziert.

Im Hinblick auf den Einfluss von Verstimmung ausdachwingverhalten werden mittels
Schaufelfrequenzmessungen und optischer Geometriegsung die Verstimmungspa-
rameter und geometriebasierten Ursachen fir diguereverstimmung identifiziert. Die
charakteristischen geometrischen Schaufelabweidmungerden auf die Parameter
Schaufelwinkel, Schaufelh6he und Schaufeldicke peapwobei die Schaufelwinkelver-
teilung beziglich der Verstimmungsursachen als sehsitiv identifiziert werden kann.
Auf Basis dieser charakteristischen Ergebnisse dasl Schwingverhalten eines geomet-
risch verstimmten Turbinenrades numerisch untetsiEehkdénnen Beanspruchungsuber-
héhungen von bis zu 140% im Vergleich zum idealerbihenrad festgestellt werden.
Die Einflisse des Mistunings wirken sich abhéangig dem Schaufelmode und den ver-
schiedenen angeregten Knotendurchmessern untefschiestark aus. Komplexere
Schwingformen reagieren sensibler schon auf kleitémterschiede. Der Effekt der Lo-
kalisierung der Schwingform auf wenige SchaufelnRadverbund stellt fir die experi-
mentelle Beanspruchungsermittlung die entscheidd?mdlematik dar. Die Untersu-
chungen zeigen, dass der Unsicherheitsbereichdoetidschatzung der gemessenen Be-
anspruchungen aber je nach Schaufelmode auf cab86éhrankt bleibt.

Im Weiteren werden die unterschiedlichen Verstimgaumsachen Schaufelwinkel,
Schaufelhohe, Schaufeldicke und E-Modul der Schéhdetglich ihrer Auswirkungen
systematisch untersucht. Wahrend E-Modul, Schabifellund Schaudicke bei einfachen
Schaufelmoden zu sehr &hnlichen Ergebnissen fiilbréatehen durch die Variation der
Schaufelwinkelverteilung deutlich gré3ere Abweiogpemn. Die Schaufelwinkelverteilung
muss bei Radialturbinenschaufeln, aufgrund der t@mh&ensibilitdt bezlglich der Ver-
stimmung, als der wesentlichen Geometrieparameggsehen werden. Mit ansteigender
Komplexitat der Schaufelmoden werden vergrofRern die Unterschiede weiter, zudem
fuhrt auch die Variation der Dickenverteilung zwi@eren Abweichungen. In den berech-
neten Schwingbeanspruchungen zeigen sich Untedschis zu 35% zwischen den Mo-
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dellierungsarten (E-Modul, Schaufelhthe, -dickeink&l) fur die Radverstimmung erge-
ben.

Anschlie3end wird der Einfluss des Verstimmungsgsaantersucht. Die Ergebnisse zei-
gen unterschiedliche Verlaufe der Amplitudentbeumighin Abhéangigkeit des Verstim-
mungsgrades fur verschiedene Schwingformen eineauelmodefamilie. Dabei ist das
Verhaltnis der Eigenfrequenz im verstimmten Raddeu mittleren Schaufeleinzelfre-
guenz von besonderer Bedeutung. So kann festgeseztien, dass Schwingformen, de-
ren Eigenfrequenzen bereits in der idealen Struldiativ weit von der mittleren Schau-
felfrequenz entfernt liegen, erst bei relativ hohéerstimmungsgrad durch das Mistu-
ning beeinflusst werden. Die Amplitudeniberhéhungaemd bei geringem Verstim-
mungsgrad dementsprechend gering. Hauptsachli¢terirdiese Zusammenhénge fir
KDO und KD1 Schwingformen zu, die daher robusteztigdich der Verstimmung und
Fertigungstoleranzen einzustufen sind.

Die Untersuchung eines gezielt verstimmten Radeg,zeufgrund der begrenzt umsetz-
baren Moglichkeiten in Radialturbinen, keine Vddeibezlglich der auftretenden
Schwingbeanspruchungen. Durch eine systematischerddichung weiterer bestimmter
Verstimmungsmuster kdnnten diesbezuglich jedochieneiErkenntnisse zum Einfluss
der Verstimmungsverteilung und gezielten Minimiegusher Amplitudentberhdhungen
erarbeitet werden.

Das Schwingverhalten von verstimmten integralerbin@nradern ist gepragt durch die
Kopplung der Schaufelschwingungen im Radverbund dodch die individuellen
Schwingungen der Schaufeln mit leicht unterschubeln Eigenfrequenzen. Bei geringem
Verstimmungsgrad dominiert der Einfluss des Schwengaltens des Radverbundes. Mit
zunehmendem Verstimmungsgrad tberwiegt jedoch oiuEs der individuellen Schau-
felschwingungen. In dem Ubergangsbereich, in deenEdgenfrequenzen des gekoppel-
ten Radverbundes in die Eigenfrequenzen der isddetrachteten Schaufeln Gbergehen,
werden hohe Amplitudentiberhéhungen festgestellt. Exzeich, in dem das gekoppelte
Schwingverhalten noch dominant ist, die Eigenfrequdes gekoppelten Systems aber
dicht an einer Schaufeleinzelfrequenz ist, begghstiheinbar die Ubertragung, der ins-
gesamt in das System eingebrachten Schwingungserarfjdie Schaufel der betreffen-
den Einzelfrequenz und fuhrt dadurch entsprecherttbhen Amplituden.

Die Untersuchungen zum Schwingverhalten realerstvemter Turbinenrdder zeigen
eine Reihe neuer Erkenntnisse fur die schwinguoysst Auslegung und Bewertung von
neuen Turbinenschaufeldesigns auf. Die Abschatdengzu erwartenden Schwingbean-
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spruchungen in der Auslegungsphase sowie die sidbmschatzung von experimentell
ermittelten Beanspruchungswerten werden durch ddsenntnisse deutlich verbessert.

Es wird aber auch deutlich, dass weiterhin gro3sidherheiten in der genauen Abschat-
zung der schwingungsanregenden Krafte und vor allenDampfungseigenschaften der
Turbinen im Betrieb bestehen. Aufgrund der sehingen absoluten Schwingbewegun-
gen, die die Schaufeln ausfiihren, ist nicht voremirwesentlichen Einfluss zwischen
Schwingung und Strdomung auszugehen. Dennoch isEidduss der globalen Fluidpa-
rameter wie Temperatur, Druck oder Dichte auf déripfung der Schaufelschwingung
bisher nicht ausreichend geklart. Bei Unterschied@nbis zu 60% in der betriebspunkt-
abhangigen Dampfung ist die gesicherte ErmittluegRimpfungseigenschaften mindes-
tens ebenso wichtig, wie die Beschreibung der Misgeinflisse auf das Schwingver-
halten. Ein besseres Verstandnis Uber die Vorgéatigezur Anregung und Dampfung
fuhren, muss in weiteren Untersuchungen erarbeigetien. Zudem ist davon auszuge-
hen, dass in der Realitat die anregenden Krafteesoi Dampfungsparameter der Struk-
tur nicht symmetrisch oder homogen verteilt sind demnach ebenfalls im Sinne einer
Verstimmung betrachtet werden muissen.

Die in dieser Arbeit durchgefuhrten experimentellartersuchungen zur Mistuningiden-

tifikation geben einen Aufschluss lUber systemaascharakteristische Verstimmungsei-
genschaften typischer realer Radialturbinenrades. &ometrieuntersuchungen zeigten,
dass bis auf die Schaufelhthenvariation von einsystematischen, stochastischen Vari-
ation der Geometrieparameter ausgegangen werden Wamder sich daraus ergebenden
Vielzahl an Kombinationsmdglichkeiten gerecht zurde®, muss im Weiteren der Ein-

fluss einer grél3eren Anzahl verschiedenster zgéillvVerstimmungsverteilungen ermit-

telt werden. Eine Untersuchung mit probabilistisctMethoden bietet hier sicherlich den

besten systematischen Zugang zu weiteren Ergehbnisse
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Anhang A

Darstellung der experimentell ermittelten Schwimgfen zu Abschnitt 4.Pntersuchung
des Schwingverhaltens mittels Laser-Scan-Vibrometer

Zu jeder Schaufelmodefamilie gehdren 12 verschiedeigenformen (Eigenfrequenzen
und Schwingformen). In den Messungen konnten ratlat Schaufelfrequenzen identifi-
ziert werden. Mit einer noch feineren Frequenzaufiiy kdnnten weitere Eigenformen
erkannt werden.

Schwingformen der Schaufelmodefamilie 1 (Darstellugp der Schwingamplituden)

3887,5 Hz KD3

-
387

4062,5 Hz KD1 4071,8 Hz KD1 4203,1 Hz KO
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Schwingformen der Schaufelmodefamilie 4 (Darstellug der Schwingamplituden)

—

9843,7 Hz

=
10012,5 Hz KD2

10037,5 Hz KD2
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Schwingformen der Schaufelmodefamilie 6 (Darstellugp der Schwingamplituden)

-

o Al =
14131 Hz 14234 Hz
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Anhang B

Vollstdndige Darstellung der Berechnungsergebnilese Turbinenrades mit Geometrie-
mistuning zu Abschnitt 5.8 ntersuchung eines Turbinenlaufrades mit Geomeisiem
ning.

Ergebnisse der Schaufelmodefamilie 1 (Abschnitt 5.3)
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Ergebnisse der Schaufelmodefamilie 4 (Abschnitt 5.3)
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Ergebnisse der Schaufelmodefamilie 6 (Abschnitt 5.8)
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Anhang C

Vollstandige Darstellung der Berechnungsergebnfésedie Schwingbeanspruchungen
und der Schaufelauslenkungen der 12 Eigenfrequedaeverstimmten Turbinenréder zu
Abschnitt 5.4Unterschiede zwischen Dicke- Winkel- Ho6he- und B\ ariation

Die Beanspruchungen sind dabei jeweils auf den mmaein Wert des Rades mit E-
Modul-Mistuning bezogen, um einen besseren direktergleich zu gewahrleisten. Da
sie nicht auf die Beanspruchungen des idealen Raglasgen sind, dirfen sie hier nicht
mit den AUF verwechselt werden.

Ergebnisse der Schaufelmodefamilie 1

Tabelle 5.6 Zusammenfassung der Frequenzen und Krestdurchmesser der verstimmten Turbinen-
réder fur die Schaufelmodefamilie 1

ideales Rad E-Modul Dicke Hohe Winkel
S=0% $,=0.66% S,=0.58% S,=0.63% $,=0.64%
Fre- KD Fre- KD* Fre- KD* Fre- KD* Fre- KD*
quenz quenz quenz quenz quenz
[Hz] [Hz] [Hz] [Hz] [Hz]
1 36422 o 36225 3| 36251 3| 3620]8 3| 36386 2
2 | 364221 o 36247 6| 36277 6| 3623 6| 36419 3
3 |3650.7] 3 | 36366 2 | 36382 2 | 3636/1 2| 36455 D
4 [3690,7) 3 | 3648 | 2 | 3648 4 | 36470 4| 36491 4
5 | 36534 4 | 3653 | 5 | 36531 5 | 36531 5| 36534 &
6 | 36534 4 |3653,7] 5 | 36536 5| 3653]6 5| 36537 &
7 | 36544 5 | 36564 3| 3657,2 3| 3657]2 3| 36604 3B
g |36%44] 5 | 36755 3 | 36796 3 | 3679)8 3| 36929 3B
9 | 36547 5 |3681,9] 6 | 36867 6| 3686)8 6| 37027 6
10 | 38141 1 | 38136 1| 38157 1| 3814]9 1| 38185 1
11 | 38141 1 | 38149 1| 38184 1| 38153 1| 38292 1
12 | 39769 o | 39794 o0 | 39834 0| 39807 0| 39895 O
*. KD mit der héchsten Beanspruchung
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Ergebnisse der Schaufelmodefamilie 6

Tabelle 5.7 Zusammenfassung der Frequenzen und Krestdurchmesser der verstimmten Turbinen-
réder fur die Schaufelmodefamilie 6

ideales Rad E-Modul Dicke Hoéhe Winkel
S:=0% S,=0.66% S,=0.66% S,=0.68% S,=0.68%
Fre- KD Fre- KD* Fre- KD* Fre- KD* Fre- KD*
quenz quenz quenz quenz quenz
[Hz] [Hz] [Hz] [Hz] [Hz]
1 | 13243 1 | 13217 1 13250 1 13230 1 13248 1
2 | 13243 1 | 13236 1 13253 1 13244 1 13250 &
3 | 13446 5 | 13405| 2 13438 2 1341p 2 13444 D
4 | 13446 5 | 13438| 2 13462 2 13447 2 13461 P
5 | 13529 3 | 13480| 2 13517, 4 13488 2 13525 B
6 | 13529 3 | 13513| 3 13528 3 13520 4 13531 B
7 | 13568 | 4 | 13533| 3 13546 3 13536 3 13551 B
g | 13568 | 4 | 13577 5 13584 5 13588 5 13584 b
o | 13583 | o | 13584 6 13590 6 13589 6 13590 6
10 | 13590 | 5 | 13607 0 13626 0 13632 0 13622 O
11 | 13590 5 | 13645| 4 13663 4 13684 4 13653 4
12 | 13597 | 6 | 13694 6 13713 6 13740 6 13709 6
*. KD mit der héchsten Beanspruchung
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0.75 A
o D A
E 025 / V1 : S 08
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Anhang D

Vollstdndige Darstellung der Berechnungsergebnilese Turbinenrades mit Geometrie-
mistuning zu Abschnitt 5.65ezieltes Mistuning als Mal3Bhahme zur Reduzierung de
Schwingbeanspruchung
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